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Kurzfassung / Abstract 
Im Zuge strenger werdender Emissionsrichtlinien und steigender Kraftstoffpreise spielt die 
Energieeffizienz mobiler Arbeitsmaschinen eine zunehmend wichtigere Rolle. Die Firma 
Gottwald Port Technology GmbH hat in diesem Zusammenhang einen hybriden 
Antriebsstrang für einen Hafenmobilkran (HMK) in Zusammenarbeit mit der Technischen 
Universität Dresden erforscht und umgesetzt. Bei diesem Hybridsystem wird die kinetische 
und potentielle Energie aus dem elektrischen Hub- und Drehwerk des Krans, welche zuvor 
im Bremswiderstand in Wärme umgewandelt wurde, durch einen elektrischen 
Energiespeicher zurückgewonnen. Im Gegensatz dazu ist das hydraulisch betriebene 
Wippwerk noch nicht rückspeisefähig. Ziel dieser Arbeit ist die Identifikation einer 
technischen Lösung zur Energierückgewinnung aus der hydraulischen Anlage eines HMK 
und die Bewertung des erreichbaren Kraftstoffeinsparpotentials. 
Zunächst wird das bestehende hydraulische System untersucht, um die Anforderungen an 
das rückspeisefähige Konzept zu ermitteln. Dazu werden Modelle der Kinematik und Kinetik 
des Wippwerks abgeleitet. Anhand einer Entscheidungsanalyse wird ein hydraulisches 
Konzept aus einem Katalog verfügbarer Alternativen ausgewählt. Im Anschluss daran wird 
ein energieflussbasiertes Modell des Konzepts in Matlab/Simulink erstellt und in das 
bestehende Simulationsmodell integriert. Die Simulationsergebnisse zeigen ein großes 
Einsparpotential an Dieselkraftstoff durch den Einsatz des rückspeisefähigen 
Hydrauliksystems.  
Due to stricter emission restrictions and rising fuel costs energy efficiency of mobile work 
machines is getting more important. In cooperation with Dresden University of Technology, 
Gottwald Port Technology GmbH has developed a mobile harbour crane with a hybrid drive 
train. This system can recuperate the kinetic and potential energy from the electrical slewing 
and hoisting gear, which was formerly dissipated to heat. This paper deals with the 
identification of a technical solution to recuperate energy form the hydraulic luffing gear to 
determine the potential reduction of fuel consumption. 
At first, the actual hydraulic system is analyzed to estimate the requirements of the new 
recuperation system. For that purpose, models of the kinematics and kinetics of the luffing 
gear are created. With the help of weighted criteria, a hydraulic concept is chosen of several 
alternatives. Afterwards, an energy flow based model in Simulink/Matlab is created and 
integrated in the existing simulation model of the crane. The simulation results confirm a 
considerable reduction of diesel fuel due to the application of hydraulic recuperation system. 
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1 Einleitung 
Die Firma Gottwald Port Technology, eine Tochter der Demag Cranes AG, ist einer der 
führenden Hersteller für Hafenmobilkrane (HMK). Ein HMK ist ein selbstfahrender 
Auslegerkran zum Laden und Löschen von Schiffen. Durch seine gummibereiften Räder 
kann er jede erreichbare Position im Hafen anfahren und ist damit sehr flexibel einsetzbar. 
Neben dieser hochmobilen Version stehen 
außerdem Hafenschienenkrane und 
Schwimmkrane im Produktportfolio. Diese 
drei Krantypen sind für alle Umschlagarten 
(Container, Schütt- und Stückgut) 
geeignet. Die Hauptantriebe Hubwerk, 
Drehwerk und Wippwerk ermöglichen im 
Zusammenspiel verschiedenartige 
Umsetzvorgänge von Lasten bis zu 
200 Tonnen und Arbeitsradien von 
maximal 51 Metern.  
Als Energiequelle kommt in der Regel ein 
Dieselmotor-Generator-Satz zum Einsatz, 
welcher die elektrischen und elektro-
hydraulischen Antriebe des HMK versorgt. 
Infolge der hohen Laufleistungen von 2500 
bis zu 6000 Stunden pro Jahr eröffnen 
sich bereits durch die Reduzierung des 
Kraftstoffverbrauchs um wenige Prozent 
erhebliche Einsparpotentiale.  
In dieser Arbeit wird die hydraulische 
Anlage eines GHMK 6407 auf die 
Möglichkeiten zur Effizienzsteigerung und 
der damit erreichbaren Einsparpotentiale 
untersucht. Das Wippwerk arbeitet in allen 
GHMK bislang nach demselben 
Funktionsprinzip und ist ähnlich aufgebaut. 
Gefundene Maßnahmen zur Steigerung der Energieeffizienz im hydraulischen System des 
GHMK 6407 sind somit auf alle anderen Typen übertragbar. 
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1.1 Motivation zur Effizienzsteigerung 
Bei der Konstruktion mobiler Arbeitsmaschinen wurde bis vor wenigen Jahren primär auf 
hohe Leistungsfähigkeit und Lebensdauer, sowie geringe Anschaffungskosten Wert gelegt. 
Der Kraftstoffverbrauch und die Schadstoffemissionen spielten lange eine untergeordnete 
Rolle. Dies liegt im zollfreien Einkauf von Dieselkraftstoff in Seehäfen und in bisher 
fehlenden Emissionsgrenzen begründet. Dennoch führen die kontinuierlich steigenden 
Kraftstoffpreise zu einer verstärkten Nachfrage des Endkunden nach energieeffizienteren 
und damit sparsameren Arbeitsmaschinen.  
Neben dem Kraftstoffverbrauch als reiner Betriebskostenfaktor zwingen außerdem die 
sukzessive Einführung und Verschärfung von Emissionsgrenzen zu einer Ausreizung der 
vorhandenen Einsparpotentiale. Durch die aktuelle EG-Emissionsrichtlinie 2004/26/EG 
werden die Emissionsgrenzwerte für Non-Road-Fahrzeuge bis zu einer Leistungsklasse von 
563 kW geregelt. Demnach sollen ab 2010 mit der Stufe IIIB die Partikelgrenzwerte um bis 
zu 94 % gesenkt werden [9]. Im US-amerikanischen Raum sind auch größere 
Leistungsklassen von Emissionsbegrenzungen betroffen [8]. Eine zukünftige Ausweitung der 
Leistungsklassen im europäischen Raum ist demnach nicht auszuschließen. Als weltweit 
agierender Anbieter für Hafenumschlagtechnik wird auch die Firma Gottwald Port 
Technology mit diesen Entwicklungen konfrontiert. Deshalb wurden Maßnahmen zur 
Optimierung der Energieeffizienz von Hafenmobilkranen eingeleitet.  
Als erster Schritt wurden die bislang in zwei Stufen fest zugeschalteten Bremswiderstände 
durch einen geregelten Widerstand ersetzt. Dies ermöglicht die stufenlose Anpassung der 
durch den Widerstand aufgenommenen Leistung an die überschüssige Leistung im 
elektrischen System. Der zweite Schritt sieht eine Hybridisierung des Antriebsstrangs vor. 
Hierzu wurde ein Kooperationsprojekt mit der Technischen Universität Dresden durchgeführt. 
Ziel des Projekts war die Ermittlung des erreichbaren Einsparpotentials von Dieselkraftstoff 
durch den Einsatz eines Energiespeichers im HMK.  
Bei einer ähnlichen Applikation (gummibereiften Portalkranen) wurden in der Vergangenheit 
bereits Speicherkonzepte getestet und hinsichtlich des möglichen Einsparpotentials 
untersucht. Die Angaben zu den erreichbaren Einsparungen haben eine große Spannbreite 
und reichen von 35 % [6] bis zu 70 % [11]. Als geeigneter Speicher für den Einsatz auf HMK 
wurden Doppelschichtkondensatoren identifiziert. Diese bieten einen optimalen 
Energie/Leistungsquotienten und eine ausreichende Zyklenlebensdauer. 
Hubwerk und Drehwerk sind rückspeisefähige Antriebssysteme (Abbildung 1). Sie 
ermöglichen die Rückgewinnung der potentiellen Energie beim Senken der Last und der 
kinetischen Energie beim Abbremsen von Trägheiten. Der nicht regenerativ durch andere 
Energierückgewinnung aus der hydraulischen Anlage ein s HMK 3 
 
Verbraucher genutzte Teil dieser rückgespeisten Leistung wird im Bremswiderstand in 
Wärme umgewandelt. Dieser Teil wird durch die Integration des Energiespeichers gepuffert 
und damit für spätere Leistungsanforderungen nutzbar gemacht (Rekuperation). 
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Abbildung 1: Energieflussschema GHMK 6407 mit Energ iespeicher 
Zur Ermittlung der erreichbaren Einsparpotentiale wurde eine Energiesimulation von der TU 
Dresden durchgeführt. Es wurden dabei verschiedene Speicherkonfigurationen 
(Speichergröße, Spannungsbereich, etc.) und unterschiedliche Betriebsstrategien betrachtet. 
Mit der Implementierung eines geregelten Senkbremswiderstands lassen sich ca. 6 % 
Dieselkraftstoff einsparen. Der Speichereinsatz unter Nutzung einer Rekuperationsstrategie 
ermöglicht weitere 6 % Kraftstoffeinsparung. Zusätzlich zu diesen Maßnahmen eröffnen sich 
durch ein Downsizing des Dieselmotors weitere Einsparpotentiale. [1], [13] 
Auf Basis der ermittelten Untersuchungsergebnisse wurde der Prototyp eines GHMK 6407 
mit hybridem Antriebsstrang aufgebaut und befindet sich seitdem erfolgreich im Einsatz in 
Antwerpen, Belgien. Erste Untersuchungen am Prototyp bestätigten das prognostizierte 
Einsparpotential. 
Anhand des Energieflussschemas in Abbildung 1 wird sichtbar, dass die hydraulische Anlage 
des HMK bislang nicht rückspeisefähig ist. Aufgrund der großen Masse des Auslegers kann 
jedoch auch hier Energie zurückgewonnen werden. Als dritter Schritt zur Steigerung der 
Energieeffizienz des HMK sollen die vorhandenen Einsparpotentiale im hydraulischen 
System untersucht werden. 
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1.2 Ziel und Gliederung der vorliegenden Arbeit 
Diese Arbeit befasst sich mit der Identifikation und Bewertung einer technischen Lösung zur 
Energierückgewinnung aus dem hydraulischen System eines Hafenmobilkrans. Der Fokus 
liegt hierbei auf der Funktionalität und weniger auf der technischen Umsetzung. Konkrete 
Schaltungen werden vereinfacht betrachtet, um mit Hilfe der Simulation die möglichen 
Einsparpotentiale und die prinzipbedingten Verluste des ausgewählten Konzepts 
quantifizieren zu können. Die Untersuchungen haben zum Ziel, das mögliche 
Einsparpotential von Dieselkraftstoff in Verbindung mit dem ausgewählten Konzept zu 
ermitteln. Außerdem sollen die Rückwirkungen auf die restlichen Systeme, insbesondere auf 
den verwendeten Energiespeicher, untersucht werden. 
Zu Beginn von Kapitel 2 wird dem Leser ein Überblick über das bestehende Gesamtmodell 
zur Energiesimulation eines HMK mit elektrischem Energiespeicher gegeben. Außerdem 
werden Möglichkeiten zur Verbesserung der Energieeffizienz des hydraulischen Systems 
aufgezeigt und einige Hybridkonzepte für mobile Arbeitsmaschinen vorgestellt. Am Schluss 
werden die verwendeten hydromechanischen Grundlagen eingeführt. 
Kaptitel 3 beschäftigt sich anschließend mit der Analyse der hydraulischen und 
mechanischen Komponenten des Wippwerks und gibt einen Systemüberblick. Danach wird 
die Funktionsweise der bestehenden hydraulischen Anlage erörtert. Zur Abbildung des 
Energieflusses infolge eines vorgegebenen Lastspiels erfolgt anschließend die Abbildung der 
Kinematik und Kinetik des Wippwerks.  
Im Anschluss werden in Kapitel 4 das vorhandene Rekuperationspotential durch die 
Energierückgewinnung aus der hydraulischen Anlage abgeschätzt und ein geeigneter 
Energiespeicher ausgewählt. Danach wird mit Hilfe einer Entscheidungsanalyse aus einem 
Katalog verschiedener Lösungen zur hydraulischen Energierückgewinnung ein geeignetes 
Konzept identifiziert 
Die existierenden Verluste im bestehenden Hydrauliksystem werden in Kapitel 5 identifiziert 
und modelliert. Auf Basis dessen erfolgt die Modellierung des neuen Rekuperationskonzepts. 
Nach einer Beschreibung der Modellierung in Matlab/Simulink wird das Gesamtmodell 
validiert. Zuletzt wird eine Simulationsmatrix anhand verschiedener Speicherkonfigurationen 
erstellt. 
Kapitel 6 beschreibt unter Anderem die erreichbaren Einspareffekte auf den 
Energieverbrauch des Wippwerks und auf den Kraftstoffverbrauch des Dieselmotors, sowie 
die Anforderungen an den Energiespeicher. 
Zum Schluss fasst Kapitel 7 die gesamte Arbeit zusammen und gibt einen kurzen Ausblick. 
Energierückgewinnung aus der hydraulischen Anlage ein s HMK 5 
 
2 Vorarbeiten und Grundlagen dieser Arbeit 
Diese Arbeit baut teilweise auf vorangegangenen Untersuchungen zum Speichereinsatz in 
einem Hafenmobilkran auf. Im Verlauf dieser Untersuchungen wurde ein 
energieflussbasiertes Simulationsmodell des HMK [16] und des verwendeten 
Energiespeichers [17] erstellt. Das vorhandene Simulationsmodell wird zum Großteil in 
dieser Arbeit weiterverwendet. Um ein besseres Verständnis zum Ablauf der 
Energiesimulation, sowie der Art und Weise der energieflussbasierten Modellierung zu 
erlangen, wird dem Leser zunächst eine Einführung zum bestehenden Simulationsmodell 
gegeben. Danach werden die Möglichkeiten zur Effizienzsteigerung in der hydraulischen 
Anlage des HMK erörtert. Um eine Idee für mögliche Lösungsansätze zu bekommen, erfolgt 
anschließend eine Literaturrecherche zum Thema Hybridkonzepte bei mobilen 
Arbeitsmaschinen. Zuletzt werden die verwendeten hydro-mechanischen Grundgleichungen 
zusammengefasst. 
2.1 Energiesimulation eines Hafenmobilkrans 
Um eine Aussage über die möglichen Einsparpotentiale in Verbindung mit einer gewählten 
Speicherkonfiguration und der dafür eingesetzten Betriebsstrategie machen zu können, 
wurde eine Effect-Cause-Simulation durchgeführt. Hierzu wurde ein energieflussbasiertes 
Modell des Kranes erstellt, welches Verlustpfade und Wirkungsgrade berücksichtigt. Dabei 
wird die Rückwirkung des Systems (Effect) auf ein vorliegendes Lastprofil (Cause) durch 
eine Simulation im Zeitbereich bestimmt. 
2.1.1 Eingangsgrößen und Speicherauswahl 
Als Eingangsgrößen für die Energieflusssimulation werden am Kran gemessene Lastspiele 
verwendet. Diese beinhalten während des Betriebs gemessene Zeitverläufe der 
Antriebsdrehzahlen von Hub- und Drehwerk, der Ausladung, der Last am Haken und der 
elektrischen Summenleistung aller Antriebe. Definitionsgemäß umfasst ein Lastspiel alle 
Vorgänge, die mit dem Anheben einer Last (z.B. eines Containers) beginnen und dann 
beendet sind, wenn der Kran zum Anheben der nächsten Last bereit ist [3].  
Die drei vorliegenden Lastprofile zeigen einen unterschiedlich langen zeitlichen Ausschnitt 
des Arbeitsvorgangs beim Löschen bzw. Beladen eines Containerschiffes. Für die Simulation 
wird aus allen Lastprofilen jeweils ein Zeitbereich mit vier zusammenhängenden Lastspielen 
ausgewählt (siehe Tabelle 1).  
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Tabelle 1: Definition der verwendeten Lastspiele 
Messreihe Nr.  ausgewähltes Zeitintervall [s] Bezeichnung 
1 0 bis 525 Lastspiel 1 
2 0 bis 476 Lastspiel 2 
3 0 bis 436 Lastspiel 3 
Die Bewegungen der drei Hauptantriebe treten in der Regel überlagert auf, wie in Abbildung 
2 ersichtlich ist. Da keine Einzelleistungen sondern nur die gemessene Gesamtleistung aller 
Antriebe zur Verfügung steht, ist eine Validierung der Einzelmodelle nicht möglich. 
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Abbildung 2: Ausschnitt eines gemessenen Lastprofil s 
Von entscheidender Bedeutung für die Auswahl eines Speicherkonzepts sind die während 
des Kranbetriebs auftretenden Leistungen, die rekuperierbaren Energiemengen und die 
Zyklusdauer, mit der sich typischerweise die Lade- und Entladevorgänge abwechseln. Das 
Hubwerk ist hinsichtlich des Energieumsatzes der dominierende Antrieb. Beim Heben stellt 
sich in der Regel eine positive und beim Senken eine negative Gesamtleistung ein. Am 
Beispiel von Lastspiel 1 wurden die Antriebsleistungen berechnet und in Abbildung 3 
vergleichend dargestellt. Während jeder Senkbewegung wird ein Teil der rückgespeisten 
Leistung des Hubwerks regenerativ vom Wippwerk verbraucht. Die rekuperierbare Energie 
aus dem Drehwerk ist verglichen mit der aus dem Hubwerk nur sehr gering. 
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Abbildung 3: Ausschnitt der berechneten Antriebslei stungen für Lastspiel 1 
Für den Energiespeicher bedeutet dies, dass er die gesamte Rekuperationsenergie eines 
Zyklus innerhalb von nur 20 bis 25 s aufnehmen muss. Die zu rekuperierende Energie 
während eines Ladezyklus aller vorliegenden Lastspiele beträgt maximal 800 Wh [16]. 
Aufgrund der sehr kurzen Zykluszeiten und der entsprechend hohen Leistungen, vor allem 
beim Laden, ist eine Verwendung konventioneller Batterien ausgeschlossen. Die 
mechanischen Beanspruchungen, welche während des Betriebs auf den Energiespeicher 
einwirken, schließen den Einsatz eines Schwungmassenspeichers wegen der Anfälligkeit 
seiner relativ empfindlichen Magnetlagerung aus. Die Auswahl wurde zwischen 
Hochleistungsbatterien mit Li-Ionen-Technologie und Doppelschichtkondensatoren (DSK) 
getroffen. 
DSK können binnen sehr kurzer Zeit ihren kompletten Energieinhalt abgeben. Aufgrund des 
größeren Energie/Leistungsquotienten benötigen vergleichbare Li-Ionen-Batterien etwa 
hundertmal länger. Zum Ausgleich müsste der Batteriespeicher überdimensioniert werden, 
was die Kosten signifikant erhöhen würde. Die erreichbare Entladetiefe (DOD, englisch 
Depth Of Discharge) ist bei beiden Speichertypen vergleichbar. Wird allerdings ein hoher 
DOD während des Betriebs zugelassen, sinkt die Zyklenlebensdauer von Li-Ionen-Batterien 
im Gegensatz zu DSK drastisch. Durch die wesentlich höhere Lebenserwartung bei einem 
großen nutzbaren Arbeitsbereich wurden DSK als Energiespeicher für diese Anwendung 
ausgewählt. [1] 
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2.1.2 Vorhandenes Simulationsmodell 
Für die Nutzung des Energiespeichers lag der Schwerpunkt auf der Untersuchung des 
Umschlagbetriebs, das Verfahren des Krans blieb unberücksichtigt. Daher waren nur die drei 
Hauptantriebe Hubwerk, Drehwerk, Wippwerk und der Anteil des Lastaufnahmemittels für die 
weiteren Untersuchungen von Bedeutung. Die elektrischen Antriebe von Hub- und Drehwerk 
sind Gleichstrommotoren und werden über Stromrichter an den Drehstromgenerator 
gekoppelt. Eine ungesteuerte Asynchronmaschine treibt die Pumpeneinheit des 
hydraulischen Wippwerks an. Bei dem untersuchten Kran wird der Senkbremswiderstand 
über einen Stromrichter geregelt zugeschaltet. Die erzeugte Leistungsaufnahme aller 
weiteren Verbraucher wie Lüfter, Klimatisierung oder Lastaufnahmemittel werden als 
Nebenverbraucher zusammengefasst. 
Das aufgebaute Simulationsmodell in Matlab/Simulink ermittelt aus einem vorgegebenen 
Lastprofil die resultierende Leistung aller Antriebe. Die dafür hinterlegten physikalischen 
Modelle und Kennfelder sind quasistationär. Eine wichtige Ausgabegröße ist die anhand der 
durchgeführten Lastspiele resultierende Menge an verbrauchten Dieselkraftstoff [16]. Die 
schematische Darstellung des gesamten Simulationsmodells ist in Abbildung 4 zu sehen.  
Es ist zu beachten, dass nur die Antriebe im Verbraucherzählpfeilsystem dargestellt werden. 
Da die Modelle von Speicher, Widerstand und Generator das Erzeugerzählpfeilsystem 
verwenden, bedeutet eine positive Leistung einen generatorischen Betrieb. Entsprechend 
kann die Leistung des Bremswiderstands nur negative Werte annehmen. 
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Abbildung 4: Energieflussmodell des GHMK 6407 mit E nergiespeicher und 
Leistungskoordinator 
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Das Modell des DSK-Speichers liefert Aussagen zu allen relevanten elektrischen und 
thermischen Größen. Außerdem werden Kennwerte ermittelt, aus denen Aussagen zur 
Lebensdauer des Energiespeichers und die Anforderungen an die benötigte 
Leistungselektronik abgeleitet werden können [17], [13]. 
Weiterhin wurde ein Leistungskoordinator für die Speichersteuerung implementiert. Dieser 
steuert die Leistungsaufnahme bzw. -abgabe des Energiespeichers und die 
Leistungsaufnahme des Senkbremswiderstands. Durch Bilanzierung aller Einzelleistungen 
stellt sich eine resultierende Leistungsanforderung an den Dieselmotor-Generator-Satz ein. 
Der Synchrongenerator ist über ein Wirkungsgradkennfeld abgebildet. Mit der ermittelten 
mechanischen Leistungsanforderung an den Dieselmotor wird über ein Verbrauchskennfeld 
der Kraftstoffverbrauch berechnet [13]. 
2.1.3 Hinterlegte Betriebsstrategien 
Eine Betriebsstrategie hat zum Ziel, den Energieverbrauch durch gezielten Speichereinsatz 
so zu optimieren, dass der Kraftstoffverbrauch des Dieselmotors minimal wird. Hierfür gibt es 
verschiedene Ansätze, wie die bestmögliche Nutzung der Rekuperationsenergie, den 
Boostbetrieb mit Downsizing des Verbrennungsmotors, ein vorausschauender Fahrbetrieb 
oder eine Start-Stopp-Strategie. Für den Kranbetrieb eignet sich eine Rekuperations- oder 
Downsizingstrategie besonders. Die Optimierung der Betriebsstrategie hat großen Einfluss 
auf das erreichbare Einsparpotential. [13], [16] 
Die Rekuperationsstrategie hat zum Ziel, die gesamte Rekuperationsenergie aufzunehmen 
und damit eine Nutzung des Bremswiderstands zu vermeiden. In Phasen der Motorstützung 
wird der Speicher mit konstanter Leistung entladen. Diese Entladeleistung muss so gewählt 
werden, dass sich der Speicher weit genug entlädt, um die gesamte Rekuperationsenergie 
des Folgezyklus aufnehmen zu können. Mit diesem Vorgehen wird eine optimale 
Ausnutzung des Speichers erreicht. 
Bei der Verwendung einer Downsizingstrategie soll die maximale Leistungsanforderung an 
den Generator durch den Speicher begrenzt werden. Der Speicher muss dabei so betrieben 
werden, dass er jederzeit in der Lage ist, Belastungsspitzen auszugleichen. Es ist daher ein 
gewisser Ladegrad vorzuhalten. Neben der Rekuperation von rückgespeister Leistung kann 
der Speicher zusätzlich durch Lastpunktanhebung des Verbrennungsmotors Ladung 
aufnehmen. 
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2.2 Stand der Technik: Hybridkonzepte für mobile Ar beitsmaschinen 
Im Vordergrund der Entwicklung mobiler Arbeitsmaschinen für die nächsten Jahre steht klar 
die Steigerung der Energieeffizienz. Durch den Einsatz von Hybridtechnologien lässt sich 
eine die Betriebspunktoptimierung oder ein Downsizing des Verbrennungsmotors 
durchführen. Die damit erreichbaren Potentiale zur Kraft- und Schadstoffreduktion lassen 
sich durch zusätzliche Energierückgewinnung weiter steigern [9]. Während der Fokus in der 
Vergangenheit primär auf der Effizienzsteigerung des Fahrantriebsstranges lag, so wird 
zunehmend die Arbeitshydraulik auf mögliche Einsparpotentiale untersucht [15]. 
Beim Fahrantrieb kann kinetische Energie während des Abbremsens von Bewegungen 
zurückgewonnen und für folgende Beschleunigungsphasen nutzbar gemacht werden. Die 
Firma Bosch Rexroth AG hat beispielsweise, mit ihrem Hydrostatisch Regenerativen 
Bremssystem (HRB), ein zurüstbares System entwickelt, dass die Energie beim Bremsen 
speichern kann. Das HRB kann sowohl in einem hydrostatischen Fahrantrieb, als auch 
parallel zu einem mechanischen Antriebsstrang eingesetzt werden. Der Grundaufbau des 
Antriebsstranges wird beim parallelen HRB hauptsächlich um ein Getriebe, eine 
rückspeisefähige Pumpeneinheit, einen Ventilblock und einen Druckspeicher ergänzt [2]. 
In einem Feldversuch wurde parallel zum mechanischen Antriebsstrang eines 
Abfallsammelfahrzeuges das HRB angekoppelt. Erste Messreihen prognostizieren eine 
Reduzierung des Dieselkraftstoffverbrauchs um 25 % [12]. Neben der Energieeinsparung 
kann dadurch zusätzlich das Beschleunigungsverhalten verbessert werden. Darüber hinaus 
wird der Verschleiß der mechanischen Bremsanlage erheblich reduziert. Dies wirkt sich 
wegen der hohen Laufleistung bei Nutzfahrzeugen positiv auf die Wartungskosten aus. 
 
Abbildung 5: paralleles HRB, Energierekuperation be im Bremsen [7] 
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Ebenfalls große Einsparpotentiale eröffnen sich über die Rückgewinnung potentieller Energie 
aus der Arbeitshydraulik. Zu diesem Thema wurden Untersuchungen bei einem elektro-
hydraulischen Kommissionierstapler der Firma Jungheinrich durchgeführt. Dabei wurde das 
Einsparpotential durch Rückgewinnung der potentiellen Lageenergie bzw. der Hubenergie 
ermittelt. Als Energiespeicher wird die vorhandene Staplerbatterie verwendet. Diese versorgt 
einen frequenzgeregelten Drehstrommotor, welcher eine Konstantpumpe antreibt (Abbildung 
6). Der Hubmastzylinder ist über einen Ventilblock an die Konstantpumpe gekoppelt. Beim 
Senken der Kommissionierware und des Hubgerüsts samt Fahrerplatzträger (700 kg) 
arbeitet der Motor als Generator. Die rückgespeiste Energie wird größtenteils direkt vom 
Fahrmotor genutzt und nur selten in die Staplerbatterie eingespeist. Mit diesem Konzept 
kann in einem normalen Arbeitszyklus bis zu 30 % Energie eingespart werden [5]. 
 
Abbildung 6: Kommissionierstapler mit Hybridantrieb  [5] 
Ein Ansatz zur Energierückgewinnung in einem Hafenmobilkran wurde von Liebherr 
untersucht. Vom Hersteller rein hydraulisch betriebener HMK wurde das System Pactronic 
zur Rekuperation der Energie aus dem Hubwerk entwickelt. In diesem Konzept wird ein 
großer hydraulischer Druckspeicher eingesetzt, mit dessen Hilfe ein Downsizing des 
Verbrennungsmotors und die Rekuperation potentieller Energie beim Senken der Last 
durchgeführt werden. An der Welle von Dieselmotor und Hubwerksmotor wird jeweils eine 
zusätzliche rückspeisefähige Pumpeneinheit benötigt.  
Das System ist auf das Hubwerk beschränkt und ermöglicht daher keine 
Energierückgewinnung aus anderen Antrieben. Beim Heben der Last wird der 
Hubwerksmotor sowohl vom Energiespeicher, als auch vom Verbrennungsmotor versorgt. 
Beim Senken rekuperiert der Speicher die rückgespeiste Energie vom Hubwerk und wird 
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gleichzeitig vom Dieselmotor geladen. Liebherr verspricht eine Reduzierung des 
Kraftstoffverbrauchs um bis zu 30 % und eine Leistungssteigerung des Hubwerkantriebs von 
ebenfalls 30 % [14]. In den Angaben von Liebherr wird nicht explizit erwähnt, dass der 
reduzierte Kraftstoffverbrauch bei gleichzeitiger Leistungssteigerung erreicht werden kann.  
 
Abbildung 7: Prinzipdarstellung Pactronic beim Senk en der Last [14] 
Anhand der Recherchen wurde gezeigt, dass am Markt bereits konkrete Hybridantriebe und 
voll funktionsfähige Applikationen zur Energierückgewinnung in hydraulischen Systemen 
existieren. Die dabei erreichten Einsparpotentiale bei artverwandten Applikation sind 
beträchtlich und rechtfertigen eine gesonderte Untersuchung für diesel-elektrische 
Hafenmobilkrane.  
2.3 Möglichkeiten zur Effizienzsteigerung der hydra ulischen Anlage 
Die hydraulische Anlage des HMK besteht aus einem Pumpenset, welches sowohl für den 
hydrostatischen Fahrantrieb, als auch für die Arbeitshydraulik die Energie liefert. Zum 
Fahrantrieb gehört ebenfalls die Abstützung des Krans. Die Arbeitshydraulik besteht aus 
dem Wippwerk, sowie sämtlichen Betriebsbremsen und hydraulisch betriebenen 
Verriegelungen. Im Gegensatz zu einem Hydraulikbagger sind bei einem HMK der 
hydrostatische Fahrantrieb und die Arbeitshydraulik nie parallel aktiv. Die Arbeitshydraulik 
wird erst dann freigegeben, wenn der Kran nicht mehr fährt und standsicher abgestützt ist. 
Ein Verfahren mit Lasten ist aufgrund der Kippgefahr unzulässig. Beide Bereiche können 
also getrennt voneinander betrachtet werden.  
Der Fahrantrieb wird zum Wechsel der Kai-Anlage im Hafen oder zum Umsetzen des HMK 
während des Güterumschlags am Schiff verwendet. Den Großteil seines Betriebes verrichtet 
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der HMK jedoch im abgestützten Zustand. Daher wird der meiste Energieumsatz durch die 
Arbeitshydraulik (Wippwerk) verursacht, weswegen der Fahrantrieb in dieser Arbeit nicht 
weiter betrachtet wird. 
Es existieren grundlegend die folgenden fünf Möglichkeiten zur Steigerung der Effizienz, die 
auch miteinander kombinierbar sind [15]. 
• Einsatz effizienter Steuerungssysteme 
• Einsatz intelligenter Steuerungsalgorithmen 
• Einsatz effizienter Komponenten 
• Hybridisierung 
• Energierückgewinnung 
In der Arbeitshydraulik wird der überwiegende Leistungsbedarf durch das Wippwerk 
verursacht. Das Wippwerk besteht im Wesentlichen aus einem Differentialzylinder und 
einigen Ventilen. Beim Anheben und Absenken des Kranauslegers werden große Mengen 
potentieller Energie umgesetzt. Derzeit wird die überschüssige Energie im hydraulischen 
System über eine Drossel in thermische Energie umgewandelt.  
Zunächst muss ein effizienteres Steuerungssystem gefunden werden, welches den Einsatz 
einer Drossel überflüssig macht. Dies ist nur möglich, wenn die überschüssige Energie 
entweder im hydraulischen System zwischengespeichert oder auf anderem Weg aus dem 
System gebracht werden kann. Mit der Rekuperation überschüssiger Energie durch den 
Speichereinsatz können große Einsparpotentiale ausgeschöpft werden.  
2.4 Hydromechanische Grundlagen 
Im Folgenden werden die verwendeten hydro-mechanischen Grundlagen eingeführt, die zur 
Berechnung des Energieflusses im hydraulischen System benötigt werden. 
Hydrostatische Verdrängereinheiten 
Die Beziehungen und Abbildungen dieses Abschnitts wurden aus [4] entnommen. 
Wesentliches Merkmal einer Pumpe ist ihr Verdrängungsvolumen V. In Verbindung mit ihrer 
Drehzahl n ergibt sich daraus der erzeugte Volumenstrom. 
 thQ V n= ⋅  (1) 
Aus dem Produkt von Volumenstrom und Druckabfall über der Pumpe lässt sich die Leistung 
berechnen. 
 ( )1 2th th T thP Q p p M nπ= ⋅ − = ⋅ ⋅  (2) 
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Das nötige Moment an der Welle ergibt, sich entsprechend der beiden vorangegangenen 
Gleichungen, aus dem Verdrängungsvolumen und dem Druckabfall über der Pumpe. 
 ( )12th T
V
M p p
π
= ⋅ −  (3) 
Die bisher aufgestellten Beziehungen sind nur unter idealen Bedingungen gültig. Reale 
Pumpen arbeiten allerdings verlustbehaftet und mit kompressiblem Druckmedium. Verluste 
entstehen durch Reibung, Kompressionsarbeit und Leckagen. Innere Leckagen QLi sind alle 
Strömungen, die von der Druck- zur Saugseite entstehen. Sämtliche Strömungen in das 
Gehäuse bezeichnet man als externe Leckagen QLe (siehe Abbildung 8). 
Qth       
QLi
QLe
n, Meff
Peff
Qeff       
p1
pT
V
 
Abbildung 8: verlustbehaftete Hydraulikpumpe [4] 
Der tatsächlich von der Pumpe abgegebene Volumenstrom Qeff ergibt sich aus der Differenz 
von theoretischem Volumenstrom und den Leckagen. 
 eff th Li LeQ Q Q Q= − −  (4) 
Durch den volumetrischen Wirkungsgrad werden die Leckagen, sowie die Verluste durch die 
Kompressionsarbeit beschrieben. Er wird aus dem Verhältnis von tatsächlichem zu 
theoretischem Volumenstrom bestimmt. 
 eff th volQ Q η= ⋅  (5) 
Die Reibungs- und Druckverluste werden durch den hydraulisch-mechanischen 
Wirkungsgrad beschrieben. Diese Verluste müssen zusätzlich zum theoretisch nötigen 
Moment aufgebracht werden. 
 
1
eff th
hm
M M
η
= ⋅  (6) 
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Der Gesamtwirkungsgrad ergibt sich aus dem Verhältnis von abgegebener Leistung Pab zu 
aufgenommener Leistung Pzu. 
 
( )1
2
eff Tab
ges vol hm
zu eff
Q p pP
P M n
η η η
π
⋅ −
= = = ⋅
⋅ ⋅
 (7) 
Für die im motorischen Betrieb aufgenommene mechanische Leistung an der Pumpenwelle 
gilt folgender Zusammenhang. 
 
( )1eff T
eff
ges
Q p p
P
η
⋅ −
=  (8) 
Speist die Pumpe Leistung zum Antrieb zurück, muss der reziproke Wert des Wirkungsgrads 
benutzt werden. 
Zustandsgrößen am Hydrozylinder 
In diesem Abschnitt werden nur die hydrostatischen Beziehungen an einem Hydrozylinder 
eingeführt. Die Hydrostatik ist die Lehre vom Gleichgewicht ruhender bzw. strömungsfreier, 
schwerer Flüssigkeiten. Anhand von berechneten Drücken können die auf Flächen 
ausgeübten Kräfte bestimmt werden. Das Druckmedium wird als inkompressibel 
angenommen. 
Hydrozylinder werden verwendet, um eine hydraulische Leistung in eine geradlinige 
Arbeitsbewegung umzuformen. Abbildung 9 zeigt die definierten Zustandsgrößen am 
Hydrozylinder. Differentialzylinder haben eine kleinere Einbaulänge als Gleichgangzylinder, 
da sie nur eine Kolbenstange besitzen. Zudem können sie in einer Eilgangschaltung 
betrieben werden.  
 
v
QBd QSt
pBd pSt
F
 
Abbildung 9: Wichtige Maße und Zustandsgrößen eines  Differentialzylinders 
Die Kolbenkraft F und die Geschwindigkeit lassen sich mit Hilfe der Newton’schen 
Bewegungsgleichungen herleiten. 
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 ( )2 2 2 0
4 4Bd Bd St Bd St
p d p d d F
π π⋅ ⋅ − ⋅ ⋅ − − =  (9) 
 ( )2 2 2
4 4Bd Bd St Bd St
v Q d Q d d
π π= ⋅ ⋅ = − ⋅ ⋅ −  (10) 
Aus diesem Zusammenhang ergibt sich gleichzeitig folgende Zwangsbedingung für den 
kolben- und stangenseitigen Volumenstrom. 
 
( )2 2
2
Bd St
Bd St
Bd
d d
Q Q
d
−
= − ⋅  (11) 
Der volumetrische Wirkungsgrad von Hydrozylindern liegt in der Regel bei fast 100 %. 
Entscheidend ist der hydraulisch-mechanische Wirkungsgrad, hauptsächlich in Form von 
Reibungsverlusten durch die Dichtungen. Durch den Druck im Zylinder wird eine Kraft FZyl 
erzeugt. Ein Teil dieser Kraft wird zum Überwinden der Reibung verwendet. Die an der 
Kolbenstange erzeugte Kraft F ergibt sich aus dem Produkt der Druckkraft FZyl mit dem 
hydraulisch-mechanischen Wirkungsgrad des Zylinders ηZyl. 
 Zyl
Zyl
F
F
η
=  (12) 
Diese Beziehung gilt nur, wenn der Kolben gegen eine Kraft ausgeschoben wird. Wird der 
Kolben durch die auf die Kolbenstange einwirkende Kraft F eingeschoben, muss mit dem 
reziproken Wirkungsgrad gerechnet werden. 
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3 Analyse des Wippwerks GHMK 6407 
Das Wippwerk stellt die Neigung des Kranauslegers und damit den Arbeitsradius des HMK 
ein. Beim Anheben des Auslegers wird in der Regel dessen potentielle Energie erhöht. 
Folglich kann beim Absenken Energie zurückgewonnen werden. Um das damit mögliche 
Rekuperationspotential ermitteln zu können, muss der Energiefluss im hydraulischen System 
infolge eines vorgegebenen Lastspiels bekannt sein. Die Schnittstelle zwischen dem 
Ausleger und der hydraulischen Anlage ist der Wippzylinder. Über die 
Kolbengeschwindigkeit und die wirkende Kraft auf die Kolbenstange können die 
mechanische Leistung, sowie der damit resultierende Energienfluss abgebildet werden.  
Zum besseren Systemverständnis wird in diesem Kapitel zunächst die bestehende 
hydraulische Anlage hinsichtlich ihres Aufbaus und der Funktionsweise untersucht. Dabei 
wird begründet, warum mit dem gegenwärtigen System eine Energierückspeisung nicht 
möglich ist. Anschließend werden Modelle zur Abbildung der Kinematik und Kinetik des 
Wippwerks aufgestellt. Mit diesen Modellen ist lassen sich die Kolbengeschwindigkeit und 
die Zylinderkraft aus vorgegebenen Lastspielen herleiten. Aus diesen beiden Größen können 
die Volumenströme und Drücke berechnet werden, welche in der abschließenden 
Energiesimulation zur Abbildung der resultierenden hydraulischen Leistung erforderlich sind. 
Außerdem lassen sich damit die Anforderungen an das rückspeisefähige Hydrauliksystem 
bestimmen.  
3.1 Systemüberblick und Aufbau 
Im Zusammenspiel mit dem Drehwerk ermöglicht das Wippwerk die horizontale Bewegung 
der Last. Beim Einwippen wird die Ausladung verkleinert, beim Auswippen vergrößert. Die 
Bewegung des Auslegers wird durch einen hydraulischen Differentialzylinder eingeleitet. 
Eine Verstellpumpe mit drehzahlfestem Antrieb stellt die Versorgung mit Drucköl sicher. Die 
Hydrauliksteuerung verarbeitet die Eingangssignale vom Steuerhebel des Kranfahrers und 
steuert die Pumpeneinheit, sowie die Ventilstellungen im Ventilblock (siehe Abbildung 10). 
Beim Betrieb des Wippwerks muss der Zylinder zum Anheben des Auslegers in der Regel 
eine Druckkraft erzeugen. Es können jedoch auch Lastfälle auftreten, bei denen eine 
Zugkraft auf den Ausleger ausgeübt werden muss. Die hydraulische Anlage muss in jedem 
Fall gewährleisten, dass der Ausleger stets sicher abgesenkt bzw. in seiner aktuellen 
Position festgehalten werden kann. Beide Kraftrichtungen müssen sowohl beim Einwippen, 
als auch beim Auswippen beherrscht werden. 
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Abbildung 10: Systemüberblick des Wippwerks 
Aus den zwei möglichen Bewegungs- und Kraftrichtungen resultieren vier Betriebszustände 
(Abbildung 11). Entsprechend ihrer Definition ist die Zylinderkolbengeschwindigkeit beim 
Einwippen positiv und beim Auswippen negativ. Druckkräfte auf die Zylinderstange 
(Normalfall) sind positiv und Zugkräfte negativ definiert. Aus dem Produkt von Kraft und 
Geschwindigkeit lässt sich die resultierende mechanische Leistung infolge der vorgegebenen 
Bewegung berechnen. Um das vorhandene Rekuperationspotential abschätzen und den 
Einspareffekt mit Hilfe der Energiesimulation ermitteln zu können, muss der Energiefluss 
aller Teilsystem aus den vorgegebenen Lastspielen abgebildet werden.  
 
Abbildung 11: Betriebszustände am Wippzylinder 
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Teilsysteme 
Eine schematische Darstellung des Wippwerks auf Leistungsflussebene ist in Abbildung 12 
zu sehen. Der Leistungsfluss erfolgt vom Dreiphasensynchrongenerator als 
Drehstromleistung, wird von der Asynchronmaschine in mechanische und durch die 
Hydropumpe in hydraulische Leistung umgewandelt. Der hydraulische Kreislauf überträgt die 
Leistung zum Wippzylinder, wo eine Umwandlung zurück in mechanische Leistung 
stattfindet, welche schließlich im Ausleger zur Änderung seiner potentiellen Energie führt. 
Die verursachten Verluste jedes Teilsystems sind in der Darstellung nicht abgebildet. 
 
Abbildung 12: Leistungsflussschema des Wippwerks 
Die Druckölerzeugung wird durch ein Pumpenset bestehend aus zwei 
Axialkolbenverstellpumpen des Typs A11VO (Hauptpumpen) und einer des Typs A10VO 
bewerkstelligt. Durch die Schrägscheibenbauart werden alle Pumpen aneinander 
angeflanscht und gemeinsam von der Asynchronmaschine mit konstanter Drehzahl 
angetrieben. Über elektrische Proportionalventile wird der gelieferte Volumenstrom der 
Pumpen eingestellt. Außerdem kann eine stufenlose Druckabschneidung elektrisch 
eingestellt werden. Die beiden Hauptpumpen A11VO betreiben das Wippwerk, den 
Fahrantrieb und die Abstützung des Krans. Die Pumpe A10VO versorgt die Lenkung, die 
Fahrbremse und andere Nebenantriebe mit Öl.  
Auf dem Kran ist ein offener hydraulischer Kreislauf mit einem drucklosen Tank installiert. 
Der für das Wippwerk relevante Teil ist in einem Ventilblock an den Wippzylinder 
angeflanscht. In dem Ventilblock befinden sich Wegeventile, welche die Ölrichtung je nach 
Betriebsmodus vorgeben, und ein Proportionalventil, welches die Geschwindigkeit des 
Zylinders beim Auswippen einstellt. 
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Der eingesetzte Wippzylinder ist ein doppeltwirkender Differentialzylinder. Durch die 
Auslegung als Druckzylinder ist das Verhältnis von Kolbendurchmesser zu 
Stangendurchmesser mit 0,86 sehr groß. Auf diese Weise können auch mit einer 
Differentialschaltung sehr hohe Druckkräfte mit geringem Pumpendruck erzeugt werden. 
Umgekehrt muss die Pumpe für vergleichbare Zugkräfte einen vielfach höheren Druck auf 
die Ringfläche des Kolbens erzeugen. Der 27 Tonnen schwere und 51,5 Meter lange 
Ausleger ermöglicht dem Kran einen Arbeitsradius von maximal 51 Metern. 
3.2 Funktionsprinzip der bestehenden Hydraulikanlag e 
Die Bewegungsteuerung des Wippzylinders hängt von der gewünschten Bewegungsrichtung 
ab. Während beim Einwippen eine energieeffiziente Volumenstromsteuerung Verwendung 
findet, wird die Kolbengeschwindigkeit beim Auswippen über eine Drossel gesteuert. Anders 
als bei Konstantdruck- oder Konstantstromsystemen treten durch die direkte Steuerung des 
Volumenstroms keine Verluste durch Druckbegrenzungsventile oder Drosseln auf. 
Volumenstrom und Systemdruck stellen sich entsprechend der geforderten 
Wippgeschwindigkeit und der auf den Wippzylinder wirkenden Kraft ein. 
Einwippen 
Beim Einwippen wird der Ausleger durch das Ausschieben des Zylinderkolbens nach oben 
gedrückt. Die Schwenkwinkel der Pumpen, und damit ihr Volumenstrom, werden proportional 
zum Steuerhebel des Kranfahrers verändert. Der Zylinder wird beim Einwippen in einer 
Differentialschaltung, auch Eilgangschaltung genannt, betrieben. Hierzu wird Boden- und 
Stangenseite des Zylinders über ein Proportionalventil miteinander verbunden. Eine 
vereinfachte Darstellung des hydraulischen Kreislaufs ist in Abbildung 13 zu sehen.  
 
Abbildung 13: Funktionsprinzip des hydraulischen Or iginalsystems beim Einwippen 
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Beim Ausschieben des Kolbens addieren sich durch die Differentialschaltung die 
Volumenströme der Pumpeneinheit und der Stangenseite. Es muss daher nur der 
Volumenstrom durch die Pumpeneinheit bereitgestellt werden, welcher der 
Volumenstromdifferenz aus Boden- und Stangenseite entspricht. 
 ( )2 2
4P Bd St Bd St
Q Q Q v d d
π= − = ⋅ −  (13) 
Mit dieser Maßnahme kann die Pumpe kleiner und damit preiswerter dimensioniert werden. 
Außerdem ist eine höhere Verfahrgeschwindigkeit des Zylinderkolbens erreichbar. 
Im Gegenzug für die Verringerung des nötigen Volumenstroms muss die Pumpe ein höheres 
Druckniveau ermöglichen. Durch die Differentialschaltung verringert sich die wirksame 
Fläche zum Aufbau der Kraft F, da auf beiden Seiten des Zylinders ein hoher Druck wirkt. 
Dies entspricht einer Verringerung der für die Kraftentwicklung wirksamen Fläche auf die 
Querschnittsfläche der Kolbenstange. Zudem ruft das Proportionalventil auch bei 
vollständiger Öffnung einen Druckabfall ∆p hervor. Für den bodenseitigen Druck gilt folgende 
Beziehung, wobei der stangenseitige Druck gleich dem Pumpendruck ist. 
 Bd St Pp p p p p= − ∆ = − ∆  (14) 
Setzt man diese Beziehung in die Kräftebilanz am Zylinder (Gleichung (9)) ein, kann der 
resultierende Pumpendruck wie folgt berechnet werden. 
 
( ) ( )
2
2
2
4
A
P
A B
A B
dF
p p
d dd d
π= + ∆ ⋅ −−
 (15) 
Da der Pumpendruck keine negativen Werte annehmen kann, muss beim Auftreten von 
Zugkräften (F<0) der Druckabfall über das Proportionalventil erhöht werden, um ein 
Durchgehen des Kolbens und damit des Auslegers zu vermeiden. In diesem Fall liegt also 
keine reine Volumenstromsteuerung durch die Pumpeneinheit mehr vor. 
Auswippen 
Durch eine andere Ventilstellung wird beim Auswippen das bodenseitige Öl über das 
Proportionalventil in den Tank geleitet (siehe Abbildung 14). Die Kolbengeschwindigkeit wird 
durch den Öffnungswinkel des Proportionalventils gesteuert (Drosselsteuerung). Der 
Öffnungswinkel wird proportional zum Steuerhebel des Kranführers verändert.  
Bei diesem Betriebsmodus läuft die Pumpeneinheit im Druckeregelbetrieb und stellt einen 
konstanten Druck auf der Stangenseite her. Dieser Druck ist nötig, damit beim Wechsel zum 
Einwippvorgang der Druck auf der Bodenseite durch das Kurzschließen mit der 
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Stangenseite, infolge der Differentialschaltung, nicht schlagartig einbricht. Dies hätte ein 
unerwünschtes und abruptes Absinken des Auslegers zur Folge. Beim Auftreten von 
Zugkräften sorgt die Pumpe für das Einschieben des Kolbens. Außerdem wird auf diese 
Weise eine definierte Wippgeschwindigkeit erreicht. 
 
Abbildung 14: Funktionsprinzip des hydraulischen Or iginalsystems beim Auswippen 
Aus energetischer Sicht ist diese Betriebsweise sehr ineffizient. Im regulären Lastfall, also 
bei einer Druckkraft auf die Kolbenstange, arbeitet der Zylinder generatorisch. Zusätzlich 
speist die Pumpeneinheit Energie in das System ein. Sämtliche Energie wird über die 
Drosselsteuerung in Wärme umgewandelt und führt damit zu einer Temperaturerhöhung des 
Druckmediums. Damit bleibt also nicht nur die rückgespeiste Leistung ungenutzt, durch die 
Pumpeneinheit wird darüber hinaus zusätzliche Leistung verbraucht. 
Mit dem bestehenden System ist eine Energierückspeisung nicht möglich, da die 
eingesetzten Pumpen keinen Vier-Quadranten-Betrieb beherrschen. Außerdem ist wegen 
der Differentialschaltung nur eine Energierückgewinnung bei einer unidirektionalen 
Kraftrichtung auf den Zylinder möglich. Aufgrund der wechselnden Kraftrichtungen und des 
prinzipbedingtem Druckverlusts am Proportionalventil wird nach einem anderen 
hydraulischem Konzept zur Energierückgewinnung gesucht. 
3.3 Abbildung der Kinematik 
Zur Ermittlung des Energieflusses ist die Kenntnis der Kolbengeschwindigkeit und der 
Zylinderkraft von großer Bedeutung. In Abschnitt 2.3 wurde die Berechnung des 
Volumenstroms aus der Zylinderkolbengeschwindigkeit mit Gleichung (10) eingeführt. Die 
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Wippgeschwindigkeit steht durch die Zeitableitung der Ausladung als Eingangsgröße zur 
Verfügung. Durch die Abbildung der Kinematik des Wippwerks lässt sich für jede Ausladung 
eine zugehörige Zylinderlänge berechnen. Mit der zeitlichen Ableitung der Zylinderlänge 
ergibt sich die Kolbengeschwindigkeit. Außerdem ist die Kenntnis der Kinematik für die 
Berechnung der Zylinderkraft in Abschnitt 3.4 erforderlich.  
Eine schematische Darstellung der Geometrie des Wippwerks, der Hubseile (gestrichelt), 
sowie aller relevanten Winkel und Längen ist in Abbildung 15 dargestellt. Zunächst wird die 
Einscherung der Hubseile, welche eine nahezu konstante Hubhöhe über dem gesamten 
Arbeitsradius ermöglicht, untersucht. Im Anschluss daran erfolgt die Berechnung der 
Zylinderlänge. 
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Abbildung 15: Geometrie GHMK 6407 
Einscherung der Hubseile 
Die Hubhöhe ist von der Auslegerstellung nahezu vollständig entkoppelt. Erreicht wird dies 
durch eine besondere Führung der Hubseile. Diese werden über den Rollenkopf am Turm 
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(TR) zum Auslegerrollenkopf (AS), dann zurück zum Turm (UR) und wieder über den 
Auslegerrollenkopf (AS) zum Lastaufnahmemittel geführt (siehe Abbildung 15). An der 
Auslegerspitze greifen also 4 Seilpaare an, welche ein Drehmoment auf den Ausleger 
ausüben.  
Ziel der Einscherung ist es, neben einer möglichst konstanten Hubhöhe, für eine 
Minimierung der Querkräfte auf den Ausleger zu sorgen. Dadurch werden das entstehende 
Biegemoment im Ausleger und die Kraft auf den Wippzylinder deutlich reduziert. Zur 
Berechnung der drehmomentbildenden Querkraft infolge der Seilkräfte ist die Kenntnis der 
Winkel α1, α2 und α3 erforderlich.  
Mit der gegebenen Ausladung A, der Auslegerlänge lA und dem Abstand zwischen 
Auslegerlager und Krandrehachse xAF kann der Winkel α1 über die trigonometrischen 
Beziehungen am rechtwinkligen Dreieck ermittelt werden.  
 1 arcsin
AF
A
A x
l
α
 −=  
 
 (16) 
Analog dazu lassen sich α2 und α3 über die Ausladung und die Seillängen zwischen den 
Rollen am Turm und an der Auslegerspitze berechnen. 
 2 1 arccos2
URA x
V
πα α − = − −  
 
 (17) 
 3 1 arccos2
TR
abl
A x
V
πα α
 += − −  
 
 (18) 
Die Längen der Geraden V und Vabl können über den Satz des Pythagoras bestimmt werden. 
 ( ) ( )2 2UR ZF URV A x H y y= − + − −  (19) 
 ( ) ( )2 2abl TR ZF TRV A x H y y= + + − −  (20) 
Mit Kenntnis dieser Längen kann die Änderung der Lasthöhe infolge der Auslegerbewegung 
abgebildet werden. Die Last wird durch die Einscherung bis auf eine maximale Abweichung 
von 1,25 Meter über der gesamten Ausladung auf konstanter Höhe gehalten. 
Berechnung der Zylinderlänge 
Zur Berechnung der Kolbengeschwindigkeit wird zunächst der Zusammenhang zwischen 
Zylinderlänge lZ und der Ausladung hergestellt. Aus der Zeitableitung der Zylinderlänge 
erhält man die gesuchte Kolbengeschwindigkeit. Ein Ausschnitt der Krangeometrie mit den 
zur Berechnung benötigten Winkeln und Seitenlängen ist in Abbildung 16 dargestellt.  
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Abbildung 16: Ausschnitt der Geometrie von Wippzyli nder und Ausleger 
Am Punkt AF befindet sich das Drehgelenk für die Anbindung des Auslegers am Turm des 
HMK. Der Wippzylinder ist im Punkt B drehbar mit dem Oberwagen und in C drehbar mit 
dem Ausleger verbunden. Bekannt sind der Winkel α1, sowie sämtliche Längen li und damit 
alle Winkel βi. Die Länge des Wippzylinders lZ lässt sich über den Kosinussatz an einem 
allgemeinen Dreieck in Abhängigkeit vom Winkel α6 herleiten. 
 2 21 2 1 2 62 cosZl l l l l α= + − ⋅ ⋅ ⋅  (21) 
Der Winkel α6 ist eine Funktion von α1 und berechnet sich wie folgt. 
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l l
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l l l
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  
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   
    −= − − −     
     
 (22) 
Bei kleinen Ausladungen, also im Bereich des minimalen Arbeitsradius, sind nur geringe 
Zylinderhübe zur Bewegung des Auslegers nötig. Mit steigender Ausladung erhöht sich der 
nötige Zylinderhub überproportional. Bei einer konstanten Zylindergeschwindigkeit, ist 
folglich die Wippgeschwindigkeit bei minimaler Ausladung maximal und nimmt mit 
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zunehmender Ausladung stark ab. Die nichtlineare Beziehung zwischen Zylinderlänge und 
Ausladung ist in Abbildung 17 dargestellt. 
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Abbildung 17: Zylinderlänge über der Ausladung 
Für die Berechnung der Zylinderkraft ist die Kenntnis der Winkel β2 und α5 erforderlich. 
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 (23) 
3.4 Berechnung der Zylinderkraft 
Mit dem Produkt aus Kolbengeschwindigkeit und Zylinderkraft kann der Energiefluss im 
Wippwerk abgebildet werden. Der verwendete Ansatz zur Berechnung der Zylinderkraft ist 
die Bilanzierung des Drehmoments am Gelenk von Ausleger und Turm. 
Die Gewichtskräfte von Ausleger-, Last und Seilmasse führen zu einer statischen Belastung 
auf den Wippzylinder. Bei der Bewegung des HMK entstehen zusätzlich dynamische Kräfte 
zur Beschleunigung der trägen Massen. Es werden im Folgenden nur die dynamischen und 
statischen Effekte betrachtet, die einen Anteil zur Zylinderkraft bilden. Damit ist eine 
Reduktion auf ein ebenes Problem möglich. 
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Neben den Kranbewegungen üben die starken Winde in Hafennähe Kräfte auf den HMK 
aus. Ein starker Gegenwind auf den Ausleger hat einen deutlichen Einfluss auf die 
resultierende Zylinderkraft. Eine Modellierung dieser Einwirkung ist für die geplante 
energetische Untersuchung allerdings nicht zweckmäßig. Mit der Annahme, dass sich die 
Windkraft auf den Ausleger über den gesamten Betrieb herausmittelt, wird der Wind für die 
weiteren Untersuchungen nicht mitbetrachtet. 
Einfluss des massebehafteten Auslegers 
Für den Ausleger liegt ein reduziertes Starrkörpermodell mit diskret verteilten Punktmassen 
vor. In Abbildung 18 sind exemplarisch die einwirkenden Kräfte auf die Masse mi infolge der 
Gravitation, der Drehung des Turms mit der Winkelgeschwindigkeit ω und der 
Auslegerbewegung dargestellt. Jede Punktmasse mi liegt im Abstand xi zur Drehachse des 
Auslegers und im Abstand si zur Drehachse des Krans. Der Drehwinkel des Auslegers α1 ist 
mathematisch negativ, also im Urzeigersinn, definiert. Alle erzeugten Momente im Lager sind 
als Gegenreaktion auf die Bewegungen mathematisch positiv festgelegt. 
im g⋅
1i im x α⋅ ⋅ ɺɺ
2
i im s ω⋅ ⋅
 
Abbildung 18: Modell des Auslegers mit diskreter Ma ssenverteilung 
Jede Punktmasse mi erzeugt durch ihre Gewichtskraft und den Hebel xi ein statisches 
Drehmoment Mg,i im Lager AF. Der wirksame Hebelarm hängt von der Neigung des 
Auslegers ab. 
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 (24) 
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Durch Superposition aller Anteile lässt sich das statische Gesamtmoment Mg infolge der 
Auslegermasse berechnen. 
 1
1
sin
n
g i i
i
M g m xα
=
= ⋅ ⋅ ⋅∑  (25) 
Der rotatorischen Wippbewegung des Auslegers wirkt eine Trägheitskraft infolge der 
Punktmassen entgegen. Über den Hebelarm der einzelnen Punktmassen zum Gelenk wird 
ein Drehmoment infolge der Massenträgheit erzeugt.  
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 (26) 
Um nicht für jede Punktmasse eine Berechnung durchführen zu müssen, wird das 
Trägheitsmoment des Auslegers JA aus den Einzelmassen berechnet.  
 2
1
n
A i i
i
J m x
=
= ⋅∑  (27) 
Aus dem Produkt von Trägheitsmoment und Winkelbeschleunigung erhält man das 
dynamische Drehmoment Mw infolge der Wippbewegung. 
 1w AM J α= ⋅ ɺɺ  (28) 
Die letzte Krafteinwirkung wird durch die Drehung des Oberwagens verursacht. Bei der 
Rotation mit der Winkelgeschwindigkeit ω wirkt eine Zentrifugalkraft auf die einzelnen 
Punktmassen des Auslegers. Weiter außen liegende Massen erfahren eine höhere 
Kraftwirkung. 
 2,z i i iF m sω= ⋅ ⋅  (29) 
Die Drehachse des Oberwagens liegt im Abstand von xAF zum Auslegergelenk. Damit kann 
die Länge si ersetzt werden. 
 ( )2, sinz i i AF iF m x xω α= ⋅ ⋅ + ⋅  (30) 
Die senkrecht zur Auslegerachse stehende Komponente der Zentrifugalkraft Fz,i führt mit 
dem jeweiligen Hebel xi zu einem Drehmoment im Lager A.  
 ( ), , cosz i Z i iM F xα= ⋅ ⋅  (31) 
Durch Überlagerung aller Anteile erhält man das dynamische Drehmoment Mz infolge der 
Turmrotation. 
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∑ ∑
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Einfluss der Lastmasse 
Durch die Einscherung greifen an der Auslegerspitze insgesamt vier Hubseilpaare an. Wie 
am freigeschnittenen System (Abbildung 19) erkennbar ist, überträgt jedes Seilpaar die 
Zugkraft FSeil (Seilkraft). Die resultierende Querkraft auf den Ausleger FSeil,q erzeugt das 
Moment MSeil im Lager A. Im Folgenden wird das von der Seilkraft und der Ausladung 
abhängige Drehmoment hergeleitet. 
2 SeilF⋅
SeilF
SeilF
,Seil qF
 
Abbildung 19: Freigeschnittene Einscherung der Hubs eile 
Die Winkel zwischen Ausleger und Hubseilpaaren wurden in Abschnitt 3.3 hergeleitet. Für 
die weitere Rechnung können die Durchmesser der Seilrollen aufgrund der viel größeren 
Seillängen vernachlässigt werden. Die resultierende Querkraft auf die Auslegerspitze 
berechnet sich wie folgt. 
 ( ), 1 2 3sin 2sin sinSeil q SeilF F α α α= ⋅ − −  (33) 
Durch den Hebelarm lA wird im Auslegergelenk AF das resultierende Drehmoment infolge 
der Seilkraft MSeil erzeugt. 
 ,Seil Seil q AM F l= ⋅  (34) 
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Gleichung (33) gilt nur, wenn sich das System in Ruhe befindet. In diesem Fall entspricht die 
Seilkraft der Gewichtskraft der Last, der Winkel zwischen Ausleger und herabhängendem 
Seil entspricht dem Winkel α1. Finden Dreh- und/oder Wippbewegungen statt, führt die 
Trägheit der Last zu einer Pendelbewegung. Infolge dessen ändern sich sowohl die Seilkraft, 
als auch der eingeschlossene Winkel. Das System wird als mathematisches Pendel mit einer 
Punktmasse betrachtet.  
Durch die Bewegung des Auslegers wird die Masse horizontal und in vernachlässigbarem 
Maße vertikal beschleunigt. Bei der Drehung des Krans wirkt außerdem eine Zentrifugalkraft 
auf die Last. Die Hubhöhenänderung, durch das Anheben oder Absenken der Last, trägt 
ebenfalls zu einer vertikal wirkenden Trägheitskraft bei. Eine Skizze des Pendels mit allen 
angreifenden Kräften ist in Abbildung 20 dargestellt. 
( )2L L Lm x xω+ ⋅ɺɺ
( )L Lm y g+ɺɺ
( )Pendell f A=
 
Abbildung 20: Modell der pendelnden Last 
Je nach Betrag und Richtung der Trägheitskräfte ergibt sich der zwischen Ausleger und 
Pendel eingeschlossene Winkel als Summe aus α1 und δ. Zur Ermittlung des Winkels δ 
müssen die Bewegungsgleichungen des Systems aufgestellt werden. Ausgehend von der 
bekannten Lage der Auslegerspitze lassen sich die Koordinaten der Last im 
Koordinatensystem des Auslegergelenks AF wie folgt beschreiben. 
 1sin sinL A Pendelx l lα δ= +  (35) 
 1cos cosL A Pendely l lα δ= −  (36) 
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Aus den horizontalen und vertikalen Kräften am Massepunkt wird die Seilkraft ermittelt. 
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Der Pendelwinkel δ entspricht dem Winkel zwischen der Seilkraft FSeil und der vertikalen 
Kraftkomponente. Anhand der Kräfte lässt sich δ mit folgender Beziehung beschreiben. 
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Zur Berechnung der Seilkraft und des Winkels δ ist die Lösung einer nichtlinearen, 
inhomogenen Differentialgleichung erforderlich. Es ist zu beachten, dass die Pendellänge 
lPendel aufgrund der Einscherung und der veränderlichen Hubhöhe nicht konstant ist. Die 
Differenz der Pendellänge zwischen minimaler und maximaler Ausladung beträgt durch die 
Einscherung knapp 35 Meter. Die absolute Hubhöhe lässt sich allerdings nicht aus den 
Eingangsgrößen rekonstruieren. Daher ist die tatsächliche Pendellänge unbekannt und eine 
exakte Lösung des Problems nicht möglich. 
Es wird daher geprüft, ob eine Vereinfachung des Problems durch Vernachlässigung der 
Pendelbewegung zulässig ist. Für eine Abschätzung des maximalen Pendelwinkels müssen 
die Maxima der horizontalen Trägheitskräfte ermittelt werden. Die Vertikalbeschleunigung 
wird zu Null gesetzt. Für den Pendelwinkel ergibt sich damit folgende Gleichung. 
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Um die Auswirkung auf die resultierende Seilkraft zu untersuchen, wird das Verhältnis aus 
dynamischer und statischer Seilkraft gebildet. 
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Die Rotation des Krans wird entweder durch die maximale Drehzahl von 1,6 u/min oder 
durch die maximale Umfangsgeschwindigkeit der Auslegerspitze von 200 m/min begrenzt. 
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Ab einem bestimmten Arbeitsradius wird daher mit steigender Ausladung die Drehzahl 
zunehmend reduziert. Im Schwerlastbetrieb sind diese Geschwindigkeiten nochmals deutlich 
verringert. Die größte Ausladung Amax, bei der beide Geschwindigkeiten noch maximal sind, 
lässt sich aus der Gleichung für die Umfangsgeschwindigkeit bestimmen. 
 ,maxmax
max
uvA
ω
=  (41) 
Die Trägheitskraft bei der Wippbewegung kann durch die maximale 
Horizontalbeschleunigung der Last hergeleitet werden. Aus den vorliegenden Lastspielen 
wurde ein Maximalwert für die Wippbeschleunigung von 0,3 m/s² abgelesen. Setzt man die 
ermittelten Maximalwerte in die Gleichungen (39) und (40) ein, erhält man einen maximalen 
Pendelwinkel von 5 Grad und eine Änderung der Seilkraft von etwa 0,4 Prozent. Eine 
Vernachlässigung der Pendelbewegung ist damit in guter Näherung zulässig. 
Im realen Betrieb ist der Kranfahrer zudem stets bestrebt, ein Pendeln der Last zu 
vermeiden. Durch den gezielten Einsatz von Drehwerk und Wippwerk kann die Last auf einer 
geraden Linie zwischen Schiff und Kai bewegt werden. Ein Pendeln kann somit 
weitestgehend vermieden werden. Dadurch wird der mögliche Fehler durch die 
Vernachlässigung der Pendelbewegung nochmals reduziert. 
Einfluss durch die Hubseile 
Die Hubseile, welche über den Rollenkopf an der Auslegerspitze geführt werden, erzeugen 
durch ihre Masse von 10 kg/m ein Drehmoment im Auslegerlager. Da sich die absolute 
Hubhöhe nicht aus den vorliegenden Lastspielen rekonstruieren lässt, liegt keine genaue 
Information über die abgerollte Seilmasse vor.  
Das herabhängende Seil bewirkt eine Vergrößerung der Seilkraft. Wegen der unbekannten 
Hubhöhe und des geringen Gewichts wird dieser Anteil vernachlässigt. Die Seilanteile 
zwischen Ausleger und Turm führen zu einer Drehmomentbildung im Drehlager des 
Auslegers. Für die Simulation wird vereinfachend die gesamte Seillänge der Einscherung bei 
einer mittleren Ausladung von 31 Metern ermittelt. 
 (2 )Seil ABL Seilm V V ρ= ⋅ + ⋅  (42) 
In dieser Gleichung ist ρSeil die Masse der Hubseile pro laufenden Meter. Die Hälfte dieser 
Seilmasse wird als Punktmasse an der Auslegerspitze hinzugerechnet und damit bei der 
Drehmomentbildung berücksichtigt. 
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Übersetzung auf den Wippzylinder 
In diesem Abschnitt erfolgt die Berechnung der Zylinderkraft aus den zuvor hergeleiteten 
Drehmomenten. Dafür wird das durch den Wippzylinder erzeugte Drehmoment im 
Auslegergelenk hergeleitet. Sowohl Quer- als auch Normalkraft der Zylinderkraft FZ tragen 
zur Drehmomenterzeugung bei (siehe Abbildung 21). 
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Abbildung 21: Übersetzung der Zylinderkraft 
Mit den in Abschnitt 3.3 ermittelten Winkeln lassen sich die Querkräfte wie folgt ermitteln. 
 
( )
( )
, 5 2
, 5 2
cos
sin
Zyl q Zyl
Zyl n Zyl
F F
F F
π α β
π α β
= ⋅ − +
= ⋅ − +
 (43) 
Durch die Hebel l3 bzw. l4 ergibt sich das resultierende Moment Mzyl infolge der Zylinderkraft 
im Auslegergelenk. 
 , 3 , 4Zyl Zyl q Zyl nM F l F l= ⋅ + ⋅  (44) 
Setzt man die Gleichungen (43) und (44) ineinander ein, so erhält man die 
Berechnungsvorschrift für die Zylinderkraft FZyl. 
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Mit den zuvor hergeleiteten Drehmomenten kann nun die Gesamtbilanz aufgestellt werden. 
 Zyl g w z SeilM M M M M= + + +  (46) 
Durch Einsetzen in Gleichung (45) wird die Zylinderkraft ermittelt. 
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Zusammenfassung 
Mit der Zylinderkraft lassen sich die Druckverhältnisse im hydraulischen System infolge der 
Kranbewegung und der umgeschlagenen Last abbilden. In Verbindung mit den 
Volumenströmen, welche aus der Kolbengeschwindigkeit resultieren, kann der 
Leistungsfluss im Wippwerk abgebildet werden.  
Die statische Zylinderkraft infolge der Auslegermasse ist in Abbildung 22 über dem 
gesamten Arbeitsradius dargestellt. Erwartungsgemäß werden durch den Ausleger nur 
Druckkräfte auf den Wippzylinder ausgeübt, die mit steigender Ausladung zunehmen. 
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Abbildung 22: Statische Zylinderkraft infolge der A uslegermasse 
Die Einscherung der Hubseile kann in Abhängigkeit von Last und Ausladung sowohl Zug- als 
auch Druckkräfte hervorrufen. Die erlaubten Lasten für den Umschlag sind in Form von 
Traglastkurven in der Kransteuerung hinterlegt. Eine Traglastkurve beschreibt die maximal 
zulässige Lastmasse in Abhängigkeit des Arbeitsradius. Dies verhindert in erster Linie ein 
Umkippen des Krans. Die Traglastkurven für Schwerlast- und Containerbetrieb sind in 
Abbildung 23 zu sehen. Ist beispielsweise die Schwerlastkurve angewählt, so werden die 
maximale Wippgeschwindigkeit reduziert und die Beschleunigungsrampen abgeflacht. In 
gleicher Weise werden auch die Antriebe von Hub- und Drehwerk reduziert. 
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Abbildung 23: Traglastkurven für Container- und Sch werlastbetrieb 
Die Traglastkurven können zur Abschätzung der maximalen Zylinderkräfte im jeweiligen 
Lastmodus genutzt werden (Abbildung 24). Über weite Bereiche des Arbeitsradius werden 
durch die Seileinscherung Zugkräfte auf den Wippzylinder hervorgerufen. Erst bei großen 
Ausladungen über 40 Meter wird eine Druckkraft erzeugt.  
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Abbildung 24: Statische Zylinderkraft infolge der L astmasse  
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Die Kräfte auf den Zylinder infolge der Ausleger- und Lastmasse treten stets überlagert auf. 
Bei hohen Lasten im Bereich von 100 Tonnen und minimalen Arbeitsradien ist die Zugkraft 
durch die Last größer als die Druckkraft durch die Auslegermasse. Auf diese Weise kann es 
bei kleinen Ausladungen und großen Lasten zu einer Zugkraft am Wippzylinder kommen. Ein 
starker Gegenwind begünstigt zusätzlich das Auftreten von Zugkräften. 
3.5 Validierung von Kinematik und Zylinderkraft 
Im Hinblick auf die spätere Energiesimulation ist das Produkt aus Kolbengeschwindigkeit und 
Zylinderkraft, was der mechanischen Leistung am Zylinder entspricht, von entscheidender 
Bedeutung. Eine Absicherung der bisher aufgestellten Zusammenhänge ist deshalb ratsam. 
Zu diesem Zweck bietet sich ein Quervergleich mit den Daten des Kranherstellers zur 
statischen und dynamischen Auslegung des HMK an.  
Für eine Validierung stehen die Zylinderkräfte, sowie diverse geometrische Größen als 
Funktion der Ausladung zur Verfügung. Zwar können damit keine dynamischen Phänomene 
durch die Kranbewegungen betrachtet werden, ein Abgleich der statischen Einflüsse und der 
Kinematik ist jedoch möglich.  
Ein Vergleich der Zylinderkräfte infolge der Lastmasse und der Auslegermasse ist in 
Abbildung 25 dargestellt. Bei der Zylinderkraft infolge der Last ist eine exakte 
Übereinstimmung der Rechnung mit den Herstellerwerten zu beobachten. Dies bedeutet 
gleichzeitig eine korrekte Abbildung der Kinematik in der Rechnung. 
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Abbildung 25: Validierung der statischen Zylinderkr äfte 
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Leichte Abweichungen in der Rechnung treten jedoch bei der Zylinderkraft infolge der 
Auslegermasse auf. In den Werten des Kranherstellers werden für jede Ausladung die 
genaue Seillänge und damit die genaue Gewichtskraft berechnet. Bei der vorliegenden 
Rechnung wurde vereinfachend mit einem festen Wert für die Gewichtskraft gerechnet. 
Dieser Wert stammt aus der Seillänge bei einer Ausladung von 31 Metern. In diesem Punkt 
stimmt die Rechnung mit den Herstellerdaten überein (Abbildung 25). Der verursachte Fehler 
ist bis zu einer Ausladung von 40 Metern vernachlässigbar. Auch beim maximalen 
Arbeitsradius beträgt die Abweichung lediglich 5,7 %. Für die Simulation spielt dies nur eine 
untergeordnete Rolle, da Ausladungen größer 40 Meter kaum in den vorliegenden 
Lastprofilen auftreten. 
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4 Auswahl eines Rekuperationskonzepts 
Die Identifikation eines geeigneten Konzepts zur Energierückgewinnung im hydraulischen 
System hängt wesentlich von der Art und Weise der Energiespeicherung ab. Überschüssige 
Energie könnte beispielsweise rein hydraulisch durch einen Druckspeicher rekuperiert 
werden. Es ist ebenfalls möglich, die überschüssige hydraulische Energie über den 
Elektromotor in das elektrische System des HMK zurückzuspeisen. Ein Teil dieser Energie 
kann somit regenerativ durch andere Verbraucher genutzt werden. Dennoch wird ein 
elektrischer Energiespeicher benötigt, um die gesamte rückgespeiste Energie nutzbar zu 
machen. 
In diesem Kapitel wird das vorhandene Rekuperationspotential untersucht, um die 
Anforderungen an den Speicher abschätzen zu können. Nach der Auswahl eines geeigneten 
Speichers werden mögliche Konzepte zur Energierückgewinnung vorgestellt. Im Anschluss 
werden die Hydraulikpumpen für die vorgestellten Konzepte ausgelegt, um eine 
Kostenübersicht zu erhalten. Zum Schluss erfolgt auf Basis einer Entscheidungsanalyse die 
Auswahl eines Konzepts zur hydraulischen Energierückgewinnung. 
4.1 Vorhandenes Rekuperationspotential 
Die Anforderungen an den Energiespeicher werden in erster Linie durch das vorhandene 
Rekuperationspotential bestimmt. Dazu gehören die maximal zu speichernde Energiemenge 
und auftretende Maximalleistung des Speichers. Mit dem Produkt aus Zylinderweg (Abschnitt 
3.3) und statischer Zylinderkraft (Abschnitt 3.4) lässt sich die mechanische Energie während 
eines vollständigen Auswippvorgangs von minimaler zu maximaler Ausladung berechnen. 
Aufgrund der mit zunehmender Ausladung steigenden Zylinderkraft und des überproportional 
ansteigenden Zylinderweges steigt die rekuperierbare Energie mit zunehmender Ausladung 
stark nichtlinear an. Das mechanische Rekuperationspotential in Abhängigkeit der 
Ausladung ist in Abbildung 26 dargestellt. Lastspiele mit kleinen Arbeitsradien ermöglichen 
nur ein vergleichsweise geringes Rekuperationspotential. Setzt man in erster Näherung 0,5 
als Systemwirkungsgrad für die hydraulische Anlage an, so könnte eine maximale Energie 
von etwa 750 Wh rekuperiert werden. 
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Abbildung 26: mechanische Energie am Zylinder beim Auswippen 
Zur Abschätzung der Leistungsanforderung an den Speicher werden die elektrischen 
Antriebsleistungen von Hubwerk und derzeitigem Wippwerk aus einer Simulation mit 
Lastspiel 1 betrachtet (Abbildung 27). Zusätzlich ist die mechanische Leistung aus dem 
Produkt von Zylinderkraft und Kolbengeschwindigkeit dargestellt. 
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Abbildung 27:Vergleich der Leistungsrückspeisung vo n Hubwerk und Wippwerk 
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Die rekuperierbare mechanische Leistung aus dem Wippvorgang beträgt maximal 100 kW. 
Bedingt durch Wandlungsverluste bei der Energiespeicherung wird die nötige 
Speicherleistung kleiner ausfallen. 
Anhand der mechanischen Leistung am Wippzylinder wird ersichtlich, dass eine 
Leistungsrückspeisung aus dem Wippwerk stets zeitgleich mit dem Hubwerk erfolgen würde. 
Dies liegt in den typischen Kranbewegungen begründet. Beim Auswippen wird in der Regel 
die Last abgesenkt und beim Einwippen angehoben. Bislang wurde ein Teil der vom 
Hubwerk zurückgespeisten Leistung direkt vom Wippwerk beim Auswippen zum Spannen 
der Stangenseite genutzt. Mit der Implementierung eines rückspeisefähigen hydraulischen 
Systems entfällt diese Leistungsaufnahme. Daher kann ein größerer Teil der vom Hubwerk 
zurückgespeisten Energie rekuperiert werden.  
4.2 Auswahl eines Speicherkonzepts 
Die rückgespeiste Energie des hydraulischen Systems kann durch einen Druckspeicher 
rekuperiert werden. Alternativ kann eine Rückspeisung in das elektrische System des HMK 
erfolgen. Dort kann die überschüssige Energie durch einen elektrischen Energiespeicher 
aufgenommen werden. Ein einsatzfähiges Speichersystem mit Doppelschichtkondensatoren 
wurde bereits entwickelt und auf einem Prototyp umgesetzt. Allerdings kann, infolge der 
gestiegenen Anforderungen an die Kapazität und die Leistungsfähigkeit, eine Anpassung 
des DSK-Speichers notwendig werden. Für die Auswahl des passenden Speichers werden 
die jeweiligen Vor- und Nachteile gegenübergestellt. 
 
Abbildung 28: Ragone-Diagramm 
Hydraulische Druckspeicher zeichnen sich durch eine sehr hohe Leistungsdichte aus, bieten 
aber gleichzeitig nur eine sehr niedrige Energiedichte (Abbildung 28). Die im 
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vorangegangenen Abschnitt durchgeführte Abschätzung der Rekuperationsenergie lässt die 
Notwendigkeit eines relativ großen Druckspeichers erwarten. Der stark beschränkte 
Bauraum im Oberwagen des HMK erschwert allerdings die Verwendung eines 
platzintensiven Speichers. DSK bieten hingegen, bei ebenfalls guter Leistungsdichte, eine 
zehnfach höhere Energiedichte und erfordern daher deutlich weniger Platz auf dem Kran.  
Ein weiterer Gesichtspunkt bei der Auswahl des Speichers sind die auftretenden 
Wandlungsverluste von der Energiequelle bis zum Speicher. Die Vermutung liegt nahe, dass 
der Druckspeicher die Variante mit den niedrigeren Wandlungsverlusten darstellt. Es muss 
hierbei allerdings beachtet werden, dass der Druckspeicher zur Gewährleistung einer 
definierten Wippgeschwindigkeit gesteuert werden muss. Eine direkte und nahezu 
verlustfreie Ankopplung an den Zylinder ist daher nicht möglich.  
Ein denkbares Verfahren zur Anbindung des Druckspeichers ist die Verwendung einer 
separaten Verstellpumpe, welche direkt mit dem Speicher verbunden ist (Abbildung 29). Die 
Speicherpumpe ist dabei mechanisch mit dem Elektromotor und der Pumpeneinheit des 
hydraulischen Kreislaufs verbunden. Beiden Pumpen müssen einen Vier-Quadranten-Betrieb 
ermöglichen. Der Energiefluss kann vom Wippzylinder zum Speicher oder ins elektrische 
System des HMK erfolgen. Außerdem ist es möglich, den Druckspeicher durch den 
Elektromotor zu be- und entladen. Bei dieser hydraulischen Energiespeicherung treten 
Wandlungsverluste über zwei Verstellpumpen auf. Aufgrund des, besonders im 
Teillastbereich, recht niedrigen Gesamtwirkungsgrades verstellbarer Verdrängereinheiten 
entfällt der Vorteil möglichst verlustfreier Energiespeicherung mittels Druckspeicher. 
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Abbildung 29: Ankopplung eines hydraulischen Drucks peichers 
Zur Speicherung der rekuperierbaren Energie in Doppelschichtkondensatoren wird ebenfalls 
eine rückspeisefähige Verstellpumpe benötigt, um die Energie durch den Elektromotor in das 
elektrische System übertragen zu können. Zur elektrischen Ankopplung der DSK wird ein 
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Frequenzumrichter benötigt. Gegebenenfalls muss zusätzlich noch eine Transformation und 
Filterung der Spannung, sowie eine Drosselung des Stroms vorgenommen werden. Eine 
Prinzipdarstellung dieser Topologie ist in Abbildung 30 zu sehen. Die Wandlungsverluste der 
zusätzlichen Speicherpumpe bei einer hydraulischen Speicherung werden hier durch die 
Leistungselektronik und die zusätzliche Beschaltung ersetzt. 
 
Abbildung 30: Rekuperation in einem elektrischen En ergiespeicher 
Hinsichtlich der Wandlungsverluste kann keines der beiden Speicherkonzepte deutlich 
herausstechen. Allerdings bieten die Doppelschichtkondensatoren neben dem geringern 
Platzbedarf einen weiteren Vorteil. Dieses Speicherkonzept wurde bereits erfolgreich auf 
einem Prototyp umgesetzt und befindet sich seither im Dauereinsatz. Aus diesen Gründen 
werden DSK für die weiteren Untersuchungen betrachtet. 
Das derzeit im Prototyp implementierte Speichersystem mit Doppelschichtkondensatoren ist 
für einen HMK mit nicht rückspeisefähigem Wippwerk ausgelegt. Sowohl die rekuperierbare 
Energiemenge, als auch die auftretenden Leistungen während eines Ladezyklus steigen 
durch den Einsatz eines rückspeisefähigen Hydrauliksystems deutlich an. Durch 
Parallelschaltung weiterer Modulserien kann die Kapazität des Speichers an die zu 
speichernde Energie angepasst werden. Die Maximalleistung wird derzeit durch die 
verwendete Leistungselektronik begrenzt. Um die gesamte Energie speichern zu können 
muss daher auch der Frequenzumrichter an die neuen Anforderungen angepasst werden. 
4.3 Konzepte zur Energierückgewinnung 
Für die Energierückspeisung in das elektrische System eignet sich sowohl ein 
drehzahlfester, als auch ein drehzahlvariabler Elektromotor. Bei konstanter Antriebsdrehzahl 
muss eine Verstellpumpe eingesetzt werden, um eine Bewegungssteuerung des 
Wippzylinders zu gewährleisten. Ist die Drehzahl hingegen variabel, kann zwischen einer 
Konstant- und einer Verstellpumpe ausgewählt werden. 
In [10] werden der Wirkungsgrad und die Dynamik dieser drei Konfigurationen beschrieben. 
Die Verstellpumpe mit drehzahlfestem Antrieb eignet sich demnach besonders für 
Anwendungen mit hohen Drücken und mittleren bis hohen Volumenströmen. Das 
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dynamische Verhalten in diesem Arbeitsbereich ist sehr gut. Für einen überwiegenden 
Teillastbetrieb, mit kurzzeitigen Maximalbelastungen, wird der Einsatz einer 
drehzahlgeregelten Konstantpumpe empfohlen. Diese Konfiguration bietet eine sehr hohe 
Verstelldynamik, aufgrund derer ein Einsatz als Direktantrieb für geregelte hydraulische 
Achsen in Frage kommt. Die drehzahlgeregelte Konstantpumpe zeichnet sich hingegen eher 
für den quasistationären Betrieb aus und bietet nur mäßige dynamische Eigenschaften. Da 
für den Einsatz in der hydraulischen Anlage des HMK meist hohe Volumenströme und 
mittlere Drücke benötigt werden, aber auch Teillastbereiche existieren, wird die 
drehzahlgeregelte Verstellpumpe nicht weiter betrachtet. 
Die Bewegungssteuerung des Wippzylinders kann in einem offenem oder geschlossenen 
hydraulischen Kreislauf durchgeführt werden. Es ist allerdings zu beachten, dass die 
restlichen hydraulischen Antriebe, wie der Fahrantrieb, die Abstützung oder die Lenkung in 
einem offenen hydraulischen Kreislauf betrieben werden. Sämtliche Änderungen sollten 
daher idealer Weise auf die Komponenten des Wippwerks beschränkt sein und einen 
unveränderten Betrieb der anderen hydraulischen Antriebe ermöglichen. 
Zur Auswahl eines geeigneten hydraulischen Konzepts zur Energierückgewinnung wurde ein 
Katalog mit denkbaren Möglichkeiten aufgestellt. Dieser beinhaltet sowohl neu entworfene, 
als auch adaptierte Konzepte. Einige dieser Konzepte basieren zur Kostensenkung auf 
Lösungen mit nichtverstellbaren und nicht rückspeisefähigen Zusatzpumpen. Dadurch 
werden Druckbegrenzungsventilen und Drosseln nötig. Die kostenoptimierten Konzepte 
bieten daher nur einen niedrigen Wirkungsgrad. Für die weitere Untersuchung werden nur 
Konzepte mit rückspeisefähigen Pumpen betrachtet, die eine wirkungsgradoptimale 
Arbeitsweise ermöglichen. Dies zieht einen höheren Systempreis nach sich, welcher zu 
Gunsten einer hohen Energieeffizienz in Kauf genommen wird. 
4.3.1 Offener hydraulischer Kreislauf 
Zunächst werden zwei Rekuperationskonzepte mit offenem Kreislauf untersucht. Aufgrund 
der wechselnden Kraftrichtung am Zylinder, sowie deren Unvorhersehbarkeit durch Wind 
und Lastsprünge müssen beide Zylinderanschlüsse mit einer Pumpe verbunden sein. Dies 
macht den Einsatz einer zusätzlichen Pumpeneinheit erforderlich. 
Drehzahlfester Antrieb 
Der Einsatz von Verstellpumpen mit konstanter Drehzahl ist allgemein eine kostengünstige 
Lösung. Aufgrund der geforderten Rückspeisefähigkeit aller Pumpen steigen die 
Systemkosten allerdings erheblich. Beide Pumpen werden gemeinsam von einem 
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Elektromotor angetrieben. Die derzeitig verwendete Asynchronmaschine kann somit 
beibehalten werden. Eine Prinzipschaltung des Systems ist in Abbildung 31 dargestellt. 
 
Abbildung 31: Rekuperationskonzept für den offenen Kreislauf mit Verstellpumpen und 
drehzahlfestem Antrieb 
Die Wippgeschwindigkeit beim Ein- und Auswippen wird durch den erzeugten Volumenstrom 
der Pumpeneinheit P1 gesteuert. Dazu wird, analog zum Ausgangssystem, der 
Schwenkwinkel der Pumpe proportional zum Steuerhebel des Kranfahrers verändert. Durch 
das Einstellen eines positiven Schwenkwinkels wird der Kolben ausgeschoben (Einwippen) 
und mit negativem Schwenkwinkel eingeschoben (Auswippen). Bei einer Druckkraft auf die 
Zylinderstange stützt sich das System beim Einschieben des Kolbens auf P1 ab und treibt 
dabei den Elektromotor an. Auf diese Weise wird Energie in das elektrische System 
zurückgespeist. Neben der Bewegungssteuerung des Wippzylinders können durch P1 die 
restlichen hydraulischen Antriebe versorgt werden.  
Um die Auslegerbewegung auch im Falle von Zugkräften sicher kontrollieren zu können, 
bedarf es eine zusätzlichen Pumpeneinheit P2 an der Stangenseite des Zylinders. Diese 
kann den Zylinder bei Zugkräften einschieben. Soll der Kolben bei einer Zugkraft 
ausgeschoben werden, kann über P2 Energie zurückgewonnen werden. Im Gegensatz zur 
Hauptpumpe P1 läuft diese Pumpeneinheit im Druckregelbetrieb. Der Sollwert für den 
Pumpendruck wird in Abhängigkeit von der Ausladung und der aktuellen Umschlaglast 
kontinuierlich verändert. 
Der große Nachteil dieses Konzeptes ist der hohe Anschaffungspreis, verursacht durch die 
Hauptpumpe P1. Um den Schwenkwinkel elektrisch von +100 bis -100 Prozent einstellen zu 
können, ist ein preisintensives elektro-hydraulisches Regelsystem aus dem Bereich der 
Sekundärregelung erforderlich. Eine rückspeisefähige Pumpe für Druckregelbetrieb (P2) ist 
hingegen zu günstigen Konditionen erhältlich. 
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Drehzahlvariabler Antrieb 
Alternativ kann die Verdrängereinheit P1 durch eine drehzahlgeregelte Konstantpumpe 
realisiert werden (Abbildung 32). Als Konstantpumpe kommt aufgrund des nötigen 
Volumenstroms nur eine Axialkolbenpumpe in Schrägachsenbauweise in Frage. Die 
stangenseitige Pumpeneinheit P2 kann daher nicht an die Welle des drehzahlvariablen 
Antriebs gekoppelt werden und erfordert deshalb einen zweiten Elektromotor. 
 
Abbildung 32: : Rekuperationskonzept für den offene n Kreislauf mit Konstantpumpe und 
drehzahlgeregelten Antrieb 
Zur Steuerung der Kolbengeschwindigkeit wird der Volumenstrom der Konstantpumpe durch 
die Antriebsdrehzahl eingestellt. Darüber hinaus sind die restliche Funktionsweise dieser 
Schaltung und die Betriebsweise der Zusatzpumpe P2 identisch zum vorangegangenen 
Konzept mit drehzahlfestem Antrieb.  
Durch den zusätzlichen Elektromotor samt nötiger Leistungselektronik fallen die 
Systemkosten ebenfalls relativ hoch aus. Außerdem muss bei einer Umsetzung dieses 
Konzepts darauf geachtet werden, dass P1 für die Versorgung der anderen hydraulischen 
Antriebe einen Druckregelbetrieb beherrschen muss. In diesem Zusammenhang müssen die 
dynamischen Anforderungen an das Antriebssystem im Vorfeld untersucht werden. 
Gegebenenfalls können die anfallenden Systemkosten durch hohe dynamische 
Anforderungen nochmals deutlich ansteigen. 
4.3.2 Geschlossener hydraulischer Kreislauf 
Aufgrund der relativ hohen Systemkosten beider Rekuperationskonzepte mit offenem 
hydraulischem Kreislauf wird nachfolgend ein Konzept mit geschlossenem Kreis vorgestellt. 
Ein Vorteil geschlossener Systeme ist der standardmäßig mögliche Vier-Quadranten-Betrieb. 
Die hierfür nötigen Pumpeneinheiten sind Massenware und daher zu einem günstigen Preis 
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erhältlich. Außerdem beschränkt sich die Umstrukturierung des hydraulischen Systems auf 
den Teil, der für die Bewegungssteuerung des Wippzylinders nötig ist. Das bedeutet, dass 
das restliche System weiterhin als offener Kreislauf bestehen bleibt. Zusätzliche Kosten für 
die Anpassung der anderen hydraulischen Antriebe fallen daher nicht an. 
Unabhängig von der möglichen Kraftrichtung auf den Wippzylinder ist im geschlossenen 
Kreislauf in jedem Fall der Einsatz einer Zusatzpumpe P2 nötig. Bei der Bewegung des 
Differentialzylinders tritt aufgrund der kleinen Ringfläche ein wesentlich kleinerer 
Volumenstrom an der Stangenseite als an der Bodenseite auf. Die Zusatzpumpe muss diese 
unterschiedlichen Volumenströme ausgleichen, da abfließender und zufließender 
Volumenstrom von P1 identisch sein müssen.  
Mit der Verwendung von Axialkolbenpumpen in Schrägscheibenbauart kann ein 
gemeinsamer, drehzahlfester Antrieb verwendet werden. Die bislang verwendete 
Asynchronmaschine wird beibehalten. Durch Einstellen des Volumenstroms von P1 werden 
die Kolbengeschwindigkeit und damit die Wippgeschwindigkeit gesteuert. Die Zusatzpumpe 
regelt den Druck auf der Stangenseite. In Abbildung 33 ist das Funktionsprinzip der 
Schaltung beim Einwippen dargestellt. Beim Ausschieben des Kolbens (Einwippen) muss P2 
dem Kreislauf die Differenz von bodenseitigem zu stangenseitigem Volumenstrom zuführen. 
 
Abbildung 33: Rekuperationskonzept für den geschlos senen Kreis, Einwippen 
Entsprechend muss beim Einschieben des Kolbens das überschüssige Druckmedium wieder 
aus dem System abgeführt werden (Abbildung 34). Bedingt durch diesen 
Volumenstromausgleich zirkulieren großen Mengen des Druckmediums zwischen dem 
geschlossenem System und dem Haupttank. Dies gewährleistet gleichzeitig den Abtransport 
von Wärme, den Ausgleich von Leckagen und die Filterung des Druckmediums. Es entfallen 
damit die Kosten für die übliche Zusatzbeschaltung geschlossener hydraulischer Systeme. 
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Abbildung 34: Rekuperationskonzept für den geschlos senen Kreis, Auswippen 
Neben den genannten Funktionen wird die Pumpeneinheit P2 zur Versorgung von 
Fahrantrieb und Abstützung genutzt. P2 muss, analog zur Pumpeneinheit der bestehenden 
hydraulischen Anlage, nur den Differenzvolumenstrom von Boden- und Stangenseite 
erzeugen. Da die Baugröße beider Pumpeneinheiten somit identisch ist, muss keine 
gesonderte Auslegung auf die anderen hydraulischen Antriebe erfolgen. Eine 
Weiterverwendung der Pumpe des bestehenden Systems ist aufgrund der fehlenden 
Rückspeisefähigkeit nicht möglich. 
Dieses Konzept bietet die niedrigsten Investitionskosten bei gleicher Funktionalität, wie die 
übrigen Varianten mit offenem Kreislauf. In der Entscheidungsanalyse stellen die 
Systemkosten ein wichtiges Auswahlkriterium dar. Für eine genaue Beurteilung der Kosten 
müssen zunächst die Hydraulikpumpen ausgelegt werden. 
4.4 Auslegung der Hydraulikpumpen 
Das maßgebliche Kriterium zur Dimensionierung der Komponenten ist die geforderte 
Wippgeschwindigkeit, aus der die nötigen Volumenströme der Pumpeneinheiten resultieren. 
Auf Basis der gewählten Antriebskonfiguration und des nötigen Volumenstroms können die 
Baugröße und damit der Anschaffungspreis der Hydraulikpumpen bestimmt werden. 
Berechnung des geforderten Volumenstroms 
In Abschnitt 3.3 wurde dargelegt, dass ein konstanter Volumenstrom keine konstante 
Wippgeschwindigkeit nach sich zieht. Aufgrund der Kinematik des Wippwerks fällt bei 
konstanter Kolbengeschwindigkeit und steigendem Arbeitsradius die Wippgeschwindigkeit 
stark ab. Um den erforderlichen Volumenstrom der Pumpen in Grenzen zu halten, wird die 
geforderte Wippgeschwindigkeit in einem Messbereich zwischen 26 (A2) und 36 Meter (A1) 
Ausladung definiert. Die Sollgeschwindigkeit vwipp,soll von 65 m/min ergibt sich aus dem 
Durchfahren des Messbereichs innerhalb einer vorgegebenen Zeit tsoll. 
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Mit Gleichung (21) kann für beide Ausladungen die jeweilige Zylinderlänge und damit der 
zurückzulegende Zylinderweg ermittelt werden. Aus der geforderten Zeit tsoll und dem 
Zylinderweg kann die konstante Kolbengeschwindigkeit vZyl,soll berechnet werden. 
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Über die Zylinderflächen ergibt sich nach Gleichung (10) ein benötigter Volumenstrom von 
816 l/min auf der Bodenseite und 216 l/min auf der Stangenseite des Zylinders.  
In allen vorgestellten Konzepten muss die Hauptpumpe P1 den vollen Volumenstrom von 
816 l/min für die Bodenseite aufbringen. Im offenen Kreis muss durch die Pumpe P2 der 
stangenseitige Maximalstrom von 216 l/min bereitgestellt werden. Im Gegensatz dazu muss 
beim geschlossenen Kreislauf die Differenz zwischen boden- und stangenseitigem 
Volumenstrom von 600 l/min durch P2 gefördert werden. 
Auswahl der Pumpengröße 
Entsprechend Gleichung (1) hängt der erzeugte Volumenstrom vom maximalen 
Verdrängungsvolumen der Pumpe und ihrer Drehzahl ab. Bei konstanter Drehzahl wird die 
Baugrößte der Verstellpumpe durch das nötige Verdrängungsvolumen bestimmt. Die 
Baugröße der Konstantpumpe hängt von der maximal zulässigen Pumpen- bzw. 
Antriebsdrehzahl ab. Als renommierter Anbieter von Mobilhydraulik mit einem sehr großen 
Produktspektrum wird der Produktkatalog von Bosch Rexroth zur Auswahl geeigneter 
Hydraulikpumpen benutzt. 
Im Normalfall wird der HMK von einem Dieselmotor mit Energie versorgt. Der Generatorsatz 
erzeugt eine elektrische Spannung mit einer Frequenz von 60 Hz. Der bestehende 
drehzahlfeste Pumpenmotor läuft durch seine zwei Polpaare mit 1800 u/min. Eine 
Halbierung der Polpaarzahl würde zwar die Motordrehzahl verdoppeln, allerdings sind für 
derart hohe Drehzahlen nur Pumpen unzureichender Baugröße erhältlich. Daher werden die 
Verstellpumpen auf eine Nenndrehzahl von 1800 u/min ausgelegt.  
Alternativ kann der Kran an ein externes Netz angeschlossen und ohne den integrierten 
Verbrennungsmotor betrieben werden. Bei Anschluss an ein 50 Hz Netz läuft der 
drehzahlfeste Pumpenmotor nur noch mit 1500 u/min. Eine Auslegung der Pumpen auf diese 
Nenndrehzahl hätte, aufgrund der gestaffelten Pumpengrößen im Produktkatalog von 
Rexroth, eine starke Überdimensionierung des Systems zur Folge. Es muss also beachtet 
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werden, dass die geforderte Wippgeschwindigkeit beim Betrieb an einem 50 Hz Netz nicht 
mit jedem Konzept erreicht werden kann. 
Durch die Vorgabe des Volumenstroms Qmax,soll und der Antriebsdrehzahl nmax lässt sich das 
nötige Verdrängungsvolumen Vg,soll der Pumpen mit Gleichung (1) bestimmen. Anhand der 
Staffelung im Produktportfolio von Rexroth wurden die Konfigurationen ausgewählt, deren 
maximaler Volumenstrom der Vorgabe am Nächsten kommt (siehe Tabelle 2).  
Tabelle 2: Erforderliches Verdrängungsvolumen der H ydraulikpumpen 
 Offener Kreis Geschossener Kreis 
 P1 
(verstellbar) 
P1  
(konstant) 
P2 
(verstellbar) 
P1 
(verstellbar) 
P2 
(verstellbar) 
Qmax,soll [l/min] 816 816 216 816 600 
nmax [u/min] 1800 1200 1800 1800 1800 
Vg,soll [cm³] 453 680 120 453 333 
Pumpentyp A4VSO250 A2FO710 A11VO145 A4VG250 A11VO210 
Vg,ist [cm³] 250 710 145 250 210 
Pumpenanzahl 2 1 1 2 2 
Qmax,ist,60 Hz [l/min] 900 852 261 900 756 
Qmax,ist.50 Hz [l/min] 750 852 218 750 630 
Am Beispiel von P1, mit drehzahlfestem Antrieb und offenem Kreislauf, werden zwei 
Verstellpumpen des Typs A4VSO250 mit elektro-hydraulischem Regelsystem parallel 
geschaltet, um die erforderliche Fördermenge zu gewährleisten. Diese bieten einen maximal 
möglichen Volumenstrom Qmax,ist,60 Hz von 900 l/min bei 1800 u/min. Bei verringerter Drehzahl 
infolge des 50 Hz Betriebs liegt der mögliche Volumenstrom Qmax,ist,50Hz mit nur noch 
750 l/min unter der Vorgabe. Die geforderte Wippgeschwindigkeit ist damit nicht mehr 
darstellbar. 
Wird hingegen auf die niedrigere Nenndrehzahl bei 50 Hz ausgelegt, muss die 
Pumpengröße für das Konzept mit drehzahlgeregelter Konstantpumpe nicht geändert 
werden. Bei den anderen Konzepten werden zusätzliche Pumpen oder die Verwendung der 
nächst größeren Baureihe nötig. Die kostenseitigen Verhältnisse würden sich in diesem Fall 
zu Gunsten des offenen Kreislaufs mit drehzahlgeregelter Konstantpumpe verschieben. 
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4.5 Entscheidungsanalyse zur Konzeptauswahl 
Neben den Kosten sind weitere Kriterien für die Auswahl eines geeigneten 
Rekuperationskonzepts entscheidend. Ein Hilfsmittel für die Bewertung verschiedener 
Auswahlmöglichkeiten, unter Berücksichtigung der gewünschten Ziele, stellt eine 
Entscheidungsanalyse dar. Durch ihre hohe Transparenz wird das Risiko von 
Fehlentscheidungen deutlich reduziert. 
4.5.1 Auswahlkriterien 
In Absprache mit Gottwald Port Technology wurde eine Liste verschiedener Kriterien erstellt, 
welche zur Bewertung der verfügbaren Rekuperationskonzepte genutzt wird. Neben 
grundlegenden Aspekten, wie möglichst niedrige Systemkosten und ein hohes 
Einsparpotential, werden auch betriebstechnische Kriterien, wie ein identisches 
Fahrverhalten des Krans mit neuem hydraulischem System oder eine möglichst einfache 
Inbetriebnahme der neuen Komponenten, berücksichtigt. 
Um Ausscheidungskriterien und unumgängliche Restriktionen von den wünschenswerten 
Kriterien zu trennen, erfolgt die Gruppierung der gefundenen Kriterien in Muss- und Wunsch-
Kriterien. Durch die Muss-Kriterien werden die möglichen Alternativen eingeschränkt, was 
einer Vorauswahl entspricht. Die Wunsch-Kriterien werden mit einer Skala von 1 bis 10 
gewichtet. Zunächst wird der wichtigste Wunsch mit der maximalen Punktzahl 10 gewichtet. 
Anschließend erfolgt die Gewichtung des unwichtigsten Wunsches mit einer Punktzahl 
größer/gleich Null. Die übrigen Wünsche werden relativ dazu eingeordnet. Es ist möglich, 
mehrere Wünsche mit der gleichen Punktzahl zu gewichten, wenn diese gleichrangig sind. 
Eine Übersicht der aufgestellten Kriterien, sowie deren Einordnung und Gewichtung ist in 
Tabelle 3 dargestellt. Neben der prinzipiellen Eignung zur Energierückgewinnung, muss das 
neue Konzept auch die wechselnden Kraftrichtungen am Wippzylinder in jedem Betriebsfall 
beherrschen. Da das Wippwerk von entscheidender Bedeutung für die „Fahrbarkeit“ des 
Krans ist, verlangt das dritte Muss-Kriterium ein zum Originalsystem identisches 
Wippverhalten.  
Veränderte Geschwindigkeiten oder Beschleunigungen beim Wippen führen zu einem 
deutlich anderen Verhalten des Krans beim Güterumschlag. Der Kranfahrer erlangt nur 
durch lange Übung mit dem Kran eine hohe Umschlaggeschwindigkeit, weshalb ein 
verändertes Wippverhalten zu vermeiden ist. Außerdem soll auch beim Wechsel von Kranen 
mit Rekuperationssystem auf Krane mit Originalsystem keine Umgewöhnungsphase nötig 
sein. 
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Tabelle 3: Kriterien zur Entscheidungsanalyse 
Muss-Kriterien Ja o. Nein Wunsch-Kriterien Gewichtung 
Energierückgewinnung beim 
Auswippen möglich? 
  niedriger Systempreis der 
Gesamthydraulik und Elektrik 
10 
Zugkraft beim Ein- und 
Auswippen beherrschbar? 
  hoher Einspareffekt 10 
Identisches Wippverhalten wie 
mit dem Originalsystem 
möglich? 
  maximale Wippgeschwindigkeit 
auch bei 50 Hz Betrieb möglich 
4 
    geringer Platzbedarf 4 
    geringe Nachrüstkosten 3 
    niedrige Entwicklungskosten 2 
    geringe Komplexität bei 
Inbetriebnahme, Fehlersuche und 
Wartung 
2 
    Rekuperation beim Einwippen 
unter Zug möglich 
1 
Die wichtigsten Wunsch-Kriterien sind möglichst niedrige Systemkosten und ein hoher 
Einspareffekt. An dritter Stelle steht die mögliche Wippgeschwindigkeit beim Betrieb des 
HMK an 50 Hz Netzen. Der Wunsch nach maximaler Wippgeschwindigkeit liegt mit 
4 Punkten gleichauf mit dem Wunsch nach einem möglichst geringen Platzbedarf, den das 
Rekuperationssystem zusätzlich benötigt.  
Im Hinblick auf die technische Umsetzung des Rekuperationssystems schließt der 
Kranhersteller die Neuentwicklung einer eigenen Baureihe nicht aus. Dementsprechend sind 
niedrige Nachrüstkosten mit 3 Punkten relativ gering gewichtet. Ebenfalls eine 
untergeordnete Rolle spielen niedrige Entwicklungskosten und eine geringe Komplexität des 
neuen Systems hinsichtlich Inbetriebnahme, Fehlersuche und Wartung beim Kunden. Zur 
Vorauswahl standen auch Rekuperationskonzepte, welche eine Energierückgewinnung bei 
Zugkräften nicht ermöglichen. Aufgrund der geringen Energiemengen in diesem 
Arbeitsbereich ist die Rekuperationsfähigkeit beim Einwippen unter Zug mit einem Punkt am 
niedrigsten gewichtet. 
Das Konzept, welches den jeweiligen Wunsch am besten erfüllt, bekommt einen 
Wichtungsfaktor von 10. Dieser wird mit der Gewichtung des Wunsch-Kriteriums multipliziert 
und als resultierende Punkzahl für den jeweiligen Wunsch angerechnet. Bietet eine 
Alternative den günstigsten Systempreis, so ergibt sich eine Summenpunkzahl von 100 für 
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dieses Wunsch-Kriterium. Entsprechend werden die anderen Alternativen abgestuft. Das 
teuerste System muss nicht zwangsläufig einen Wichtungsfaktor von 0 und damit keine 
Punkte erhalten, sondern könnte beispielsweise auch mit dem Wichtungsfaktor 5 versehen 
werden und 50 Punkte erhalten. Gegebenenfalls muss ein Maßstab zur Verteilung des 
Wichtungsfaktors gefunden werden, wenn eine quantitative Beurteilung, wie beim 
Systempreis, möglich ist. 
4.5.2 Übersicht der Konzeptkosten 
Während die erreichbaren Einspareffekte mit den vorgestellten Konzepten ohne die 
Simulation nur qualitativ bewertet werden können, lassen sich die Kosten hingegen anhand 
von Einkaufspreisen bewerten. Für eine erste Abschätzung des Systempreises werden nur 
die Antriebe und Pumpeneinheiten, inklusive der nötigen Regelung betrachtet. Der 
zusätzliche Beschaltungsaufwand ist in allen Fällen ähnlich und wird daher nicht gesondert 
aufgeführt.  
Tabelle 4: Systemkosten und resultierende Wichtungs faktoren der Rekuperationskonzepte 
Konzept Kostenverhältnis Wichtungsfaktor W für die 
Entscheidungsanalyse 
Offener Kreis mit 
drehzahlfestem Antrieb 
2,25 (2-2,25)*10 < 0 
-> W = 0 
Offener Kreis mit 
drehzahlvariablem Antrieb 
1,68 (2-1,68)*10 = 3,2 
-> W = 3 
Geschlossener Kreis mit 
drehzahlfestem Antrieb 
1 (2-1)*10 = 10 
-> W = 10 
In Tabelle 4 sind die Systemkosten aller Rekuperationskonzepte im Verhältnis 
gegenübergestellt. Anhand des Verhältnisses zum billigsten Konzept wird der 
Wichtungsfaktor für die Kostenbewertung erstellt wird. Für die Bewertung des Systempreises 
wurde in Absprache mit Gottwald festgelegt, dass ein Kostenverhältnis größer Zwei einen 
Wichtungsfaktor von Null nach sich zieht. Dazwischen wird eine lineare Bewertung 
entsprechend dem Kostenverhältnis vorgenommen (siehe Tabelle 4, rechte Spalte). Dieser 
Bewertungsmaßstab wurde im Hinblick auf den derzeitigen Systempreis und den 
abgeschätzten Amortisierungszeitraum durch den erwarteten Einspareffekt getroffen. 
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4.5.3 Ergebnis 
Für eine korrekte Bewertung der einzelnen Konzepte wäre eine detaillierte Betrachtung und 
Simulation nötig. Beispielsweise können die arbeitspunktabhängigen Verluste im Vorfeld, 
aufgrund des komplexen Systems, nur schwer abgeschätzt werden. Ebenfalls lassen sich 
die erwarteten Entwicklungskosten und die Komplexität einer technischen Umsetzung zu 
diesem Zeitpunkt nur subjektiv voraussagen. Daher konnten einige Wunsch-Kriterien 
lediglich nach qualitativen Gesichtspunkten, in Absprache mit Fachleuten von Gottwald Port 
Technology, bewertet werden.  
Um das Ergebnis der Entscheidungsanalyse zu erhalten, werden alle Summenpunkte der 
betrachteten Alternativen aufaddiert und miteinander verglichen. Das Konzept mit der 
höchsten Punktzahl bekommt den Vorzug. Eine ausführliche Darstellung der 
Entscheidungsmatrix zu den drei vorgestellten Konzepten befindet sich in Tabelle 9, im 
Anhang dieser Arbeit.  
Auf Basis der durchgeführten Entscheidungsanalyse befindet sich das Konzept des 
geschlossenen Kreislaufs mit drehzahlfester Verstellpumpe mit 290 Punkten klar an der 
Spitze (siehe Tabelle 5) und wird daher in der folgenden Energiesimulation auf die 
erreichbaren Einsparpotentiale untersucht. Das Konzept mit offenem Kreislauf und 
drehzahlfester Verstellpumpe ist mit 194 Punkten an zweiter Stelle, knapp vor dem Pendant 
mit drehzahlgeregelter Konstantpumpe. Für den großen Punkteabstand ist hauptsächlich die 
harte Wichtung des Systempreises verantwortlich (siehe Tabelle 9). 
Tabelle 5: Ergebnispunktzahl der Entscheidungsanaly se 
 Offener Kreislauf mit 
drehzahlfestem Antrieb 
Offener Kreislauf mit 
drehzahlvariablem Antrieb 
geschlossener Kreislauf mit 
drehzahlfestem Antrieb 
Punktzahl 194 192 290 
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5 Simulation 
Zur Ermittlung des möglichen Einsparpotentials durch die Verwendung des hydraulischen 
Rekuperationskonzepts wird eine Energiesimulation des Gesamtsystems unter Vorgabe 
gemessener Lastspiele durchgeführt. Ein vollständiges Simulationsmodell des betrachteten 
HMK steht bereits zur Verfügung und wurde in Abschnitt 2.1 vorgestellt. Dieses beinhaltet 
ebenfalls das Speichermodell und den Leistungskoordinator mit hinterlegter 
Betriebsstrategie. 
Im derzeitigen Stand beruht das Modell des Wippwerks im Wesentlichen auf einem 
zweidimensionalen Kennfeld zur Abbildung der Leistungsanforderung beim Einwippen. 
Anhand der Ausladung wird ein zugehöriger Maximalwert für die elektrische Antriebsleistung 
ermittelt und mit dem Verhältnis aus aktueller und maximaler Wippgeschwindigkeit skaliert. 
Die Leistungswerte des Kennfelds resultieren aus einer statisch berechneten Zylinderkraft 
und der maximalen Kolbengeschwindigkeit. Beim Auswippen wird ein konstanter 
Leistungswert ausgegeben.  
Diese Modellierung der Antriebsleistung ist unabhängig von den vorgegebenen Lastspielen 
und daher sehr ungenau. Durch die Abbildung der Kolbengeschwindigkeit und der 
Zylinderkraft in Kapitel 3 ist die Berechnung der mechanischen Leistung am Zylinder und 
damit eine wesentlich genauere Abbildung der Antriebsleistung möglich. Aus diesem Grund 
werden für die bestehende hydraulische Anlage und das Rekuperationskonzept neue 
Modelle auf Basis dieser Berechnung abgeleitet. 
Zunächst werden in diesem Kapitel die existierenden Verluste in der bestehenden 
hydraulischen Anlage identifiziert und über Berechnungsvorschriften oder Kennfelder für die 
Simulation abgebildet. Basierend darauf werden die Verluste für das neue 
Rekuperationskonzept definiert. Im Anschluss daran wird der Modellaufbau des neuen 
Systems kurz beschrieben. Danach wird auf die Schwierigkeiten bei der Validierung des 
Simulationsmodells eingegangen. Aufgrund des im Einsatz befindlichen Prototyps war es 
nicht möglich, Messungen am Kran durchzuführen. Zum Schluss wird anhand der möglichen 
Speicherkonfigurationen eine Simulationsmatrix abgeleitet. 
5.1 Modellierung der Verluste 
Die Identifikation und Abbildung der Verluste ist nötig, um eine korrekte Rückwirkung des 
Systems auf ein vorliegendes Lastspiel zu bestimmen. Hydraulische Verluste manifestieren 
sich stets in einem lokalen Druckabfall und führen zu einer Erwärmung des Druckmediums. 
Druckabfälle entstehen beim Durchströmen sämtlicher Bauteile, wie Ventile, Verteilerplatten, 
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Filter und Leitungen. Der lokale Druckabfall verhält sich proportional zum durchfließenden 
Volumenstrom.  
Es besteht die Möglichkeit die Druckverluste der einzelnen Komponenten zu berechnen oder 
sich Kennfeldern der Hersteller zu bedienen. Aus Messungen ermittelte Kennfelder sind in 
der Regel einer Berechnung, aufgrund ihrer meist höheren Genauigkeit, vorzuziehen. 
Insbesondere bei komplizierten geometrischen Strukturen, wie Verteilerplatten mit mehreren 
Biegungen in der Rohrleitung, ist eine genaue Berechnung des Druckabfalls sehr aufwendig. 
Bei einfachen Leitungen mit großen Biegeradien genügt hingegen eine Berechnung des 
Druckabfalls. 
Bestehende hydraulische Anlage 
Zunächst wurde das Originalsystem hinsichtlich der existierenden Verluste untersucht. Die 
unterschiedliche Ventilstellung macht eine separate Betrachtung von Ein- und Auswippen 
erforderlich. Beim Einwippen muss der Druckabfall der einzelnen Komponenten ermittelt 
werden, um schließlich den nötigen Pumpendruck berechnen zu können. Abbildung 35 gibt 
eine Übersicht aller identifizierten Druckverluste in der bestehenden hydraulischen Anlage.  
.Zylinder konstη =
( ),Pumpe f Q pη =
( )i ip f Q∆ =
 
Abbildung 35: Modellierte Verluste im Originalsyste m (Einwippen) 
Für die Ventile, Pumpen und den Hochdruckfilter werden gemessene Kennfelder genutzt. 
Die Zylinderplatte ist eine Spezialanfertigung für den Kranhersteller und wurde, wie die 
Verteilerplatte, bislang noch nicht vermessen. Daher wird für beide Komponenten ein 
lineares Kennfeld für den Druckabfall erstellt, basierend auf Erfahrungswerten des 
Kranherstellers.  
In der Leitung besteht ein berechenbarer Zusammenhang zwischen Druckverlust und 
Volumenstrom. Zur Vereinfachung wird für jede Leitung ein Kennfeld erstellt, das den 
Druckverlust zwischen drei berechneten Stützstellen interpoliert. Für den Differentialzylinder 
ist ein konstanter hydraulisch-mechanischer Wirkungsgrad hinterlegt. 
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Beim Auswippen stellt die Hydraulikpumpe einen konstanten Druck von 200 bar auf der 
Stangenseite her. Aus dem Produkt von Druck und Pumpenstrom ergibt sich die 
hydraulische Leistung. Da beim Auswippen keinerlei Nutzleistung produziert wird, stellt die 
hydraulische Leistung der Pumpen eine reine Verlustleistung dar. In Verbindung mit der 
zurückgespeisten hydraulischen Leistung am Wippzylinder ergibt sich in Summe mit der 
Pumpenleistung die gesamte Verlustleistung im System. Diese Leistung muss an der 
Drossel in thermische Energie umgesetzt werden. 
Rekuperationssystem 
Für das Rekuperationssystem wird, unter Verwendung von Komponenten des 
Originalsystems, eine detaillierte Schaltung entworfen, welche sämtliche durchströmten 
Bauteile abbildet (siehe Abbildung 36). Zur Reinigung des Druckmediums wird hinter die 
Pumpe P2 ein Druckfilter geschaltet. Über die Verteilerplatte kann P2 an den offenen 
Kreislauf des HMK gekoppelt werden, um den Fahrantrieb und die Abstützung versorgen zu 
können. Die Zylinderplatte ist an den Wippzylinder angeflanscht und beinhaltet die 
Absperrventile für beide Seiten. Alle Druckverluste werden analog zum Originalsystem 
abgebildet. 
.Zylinder konstη = ( ),Pumpe f Q pη =
( )i ip f Q∆ =
 
Abbildung 36: Modellierte Verluste im Rekuperations system 
5.2 Modellaufbau 
Als Simulationsplattform wird Matlab/Simulink benutzt. Die Strukturierung des Modells erfolgt 
in Anlehnung an das erstellte Leistungsflussschema in Abbildung 12, auf Seite 19. In den 
Teilmodellen werden die identifizierten Verluste aus dem vorangegangenen Abschnitt 
implementiert. Alle wichtigen Zustandsgrößen wie Volumenströme, Kräfte und Leistungen 
werden im Matlab-Workspace mitgeschrieben und nach Abschluss der Simulation in einer 
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gemeinsamen Datei gespeichert. Im Postprocessing wird damit eine wesentlich flexiblere 
Auswertung der Simulationsergebnisse ermöglicht. 
Zur Modellbildung werden ausschließlich hydrostatische Beziehungen verwendet, wie sie in 
Abschnitt 2.3 eingeführt wurden. Eine Abbildung der dynamischen Eigenschaften des 
Druckmediums und der beteiligten Energiewandler ist für die Energiesimulation und die 
Ermittlung des erreichbaren Einsparpotentials nicht zweckmäßig, da die Eingangsgrößen 
bereits eine Prozessdynamik beinhalten [16]. Die detaillierte Untersuchung der 
Auswirkungen aller dynamischen Vorgänge beim Wippen auf das neue Hydrauliksystem 
kann aufgrund der Komplexität des Gesamtsystems im Rahmen dieser Arbeit nicht erfolgen.  
Bei der Effect-Cause-Simulation, erfolgt der Energiefluss entgegen des eigentlichen 
Stoffflusses. Das bedeutet, dass aus einer gegebenen Auslegerbewegung zunächst die Kraft 
auf den Zylinder, sowie die Kolbengeschwindigkeit ermittelt werden. Anschließend werden 
daraus die nötigen Volumenströme und Drücke der Hydraulikpumpen berechnet. Aus der 
resultierenden hydraulischen Pumpenleistung wird schließlich die elektrische 
Antriebsleistung der Asynchronmaschine berechnet, welche zur Erzeugung der 
vorgegebenen Bewegung erforderlich ist. Im Folgenden wird die Umsetzung dieser 
Rechnungen in den einzelnen Teilmodellen kurz vorgestellt.  
Ausleger 
Im Auslegermodell erfolgt die Abbildung der in Abschnitt 3.3 und 3.4 hergeleiteten 
Zusammenhänge. Zunächst wird die Geometrieberechnung des Wippwerks anhand der 
aktuellen Ausladung durchgeführt. Neben der Zylinderlänge werden alle nötigen Winkel zur 
anschließenden Ermittlung der Kraft auf den Wippzylinder berechnet. Mittels Zeitableitung 
der Zylinderlänge wird die Kolbengeschwindigkeit bestimmt. Anschließend werden die 
statischen und dynamischen Anteile der Zylinderkraft infolge der Kranbewegungen 
berechnet. Die Energieübertragung von Wippzylinder zum Ausleger wird als verlustfrei 
angenommen. Eine Übersicht des aufgebauten Modells ist im Anhang, in Abbildung 47 zu 
sehen. 
Differentialzylinder 
Aus der zuvor ermittelten Kolbengeschwindigkeit und Kraft auf den Wippzylinder müssen der 
resultierende Druck und Volumenstrom auf der Boden- und Stangenseite des Wippzylinders 
berechnet werden. 
Wegen des doppeltwirkenden Zylinders ist das Gleichungssystem zur Berechnung der 
Zylinderdrücke beim Rekuperationssystem einfach unbestimmt. Da der stangenseitige Druck 
durch eine Hydraulikpumpe geregelt wird, kann dieser als gegeben betrachtet werden. Der 
Druck auf der Bodenseite stellt sich durch die Zylinderkraft und den stangenseitigen Druck 
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ein. Beim bestehenden Hydrauliksystem ist aufgrund der Differentialschaltung keine Vorgabe 
des Stangendrucks notwendig. Aufgrund der unterschiedlichen Beschaltung des 
Wippzylinders muss für das bestehende Hydrauliksystem und das Rekuperationssystem 
eine separate Modellierung erfolgen. Im Folgenden wird der Aufbau des Zylindermodells für 
das Rekuperationskonzept beschrieben (Abbildung 37). 
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Abbildung 37: Modell des Differentialzylinders 
Zunächst werden die wirksamen Flächen zur Berechnung der Volumenströme und Drücke 
aus den Durchmessern von Zylinderkolben und –stange berechnet. Entsprechend Gleichung 
(10) werden aus dem Produkt von Kolbengeschwindigkeit und Boden- bzw. Ringfläche die 
resultierenden Volumenströme ermittelt.  
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Durch den Ausleger wird eine Kraft auf die Kolbenstange übertragen, welche mit dem hydro-
mechanischen Wirkungsgrad des Zylinders in eine aufzubringende Zylinderkraft 
umgerechnet wird. Mit dieser wirkungsgradbehafteten Zylinderkraft wird der Druck auf der 
Bodenseite nach Gleichung (9) berechnet. Es ist zu beachten, dass der stangenseitige Druck 
durch die Pumpeneinheit P2 geregelt wird. In der Simulation wird der Druck allerdings in 
Abhängigkeit von der Ausladung durch ein Kennfeld vorgegeben.  
Im ungünstigsten Fall kann beim Container-Betrieb bei minimaler Ausladung eine Zugkraft 
von 628 kN auf die Kolbenstange wirken (Herstellerdaten). Diese Zugkraft resultiert aus 
maximalem Gegenwind und voller Beschleunigung des Wippwerks. Um diese Zugkraft 
aufzubringen, wird auf der Stangenseite des Zylinders ein Druck von 62 bar benötigt. Ab 
einer Ausladung von 24 Metern treten keine Zugkräfte mehr auf und die Stangenseite könnte 
drucklos betrieben werden. Allen Werten wird aber zur Sicherheit ein Mindestdruck von 5 bar 
hinzugerechnet. Das Kennfeld ist in Abbildung 38 dargestellt. 
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Abbildung 38: Stangendruck als Funktion der Ausladu ng für den Container-Betrieb 
Hydraulischer Kreislauf und Pumpen 
Mit dem ermittelten Stangendruck und den volumenstromabhängigen Druckverlusten im 
hydraulischen Kreislauf ergibt sich der erforderliche Pumpendruck für P2. Entsprechend dem 
Druck auf der Bodenseite des Zylinders, den auftretenden Druckverlusten im hydraulischen 
Kreislauf und dem ermittelten Druck von P2 wird der nötige Pumpendruck für P1 berechnet. 
Dafür muss das Modell für den hydraulischen Kreislauf sämtliche Druckverluste abbilden, um 
schließlich die nötigen Pumpendrücke und Volumenströme darstellen zu können. Die 
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Modellierung der identifizierten Verluste erfolgt entsprechend der in Abschnitt 5.1 genannten 
Methoden.  
Eine schematische Übersicht des Signalflusses der beiden Teilmodelle ist in Abbildung 39 zu 
sehen. Die im Modell des hydraulischen Kreislaufs berechneten Volumenströme und 
Pumpendrücke werden in den Workspace von Matlab geschrieben und an das Modell des 
Pumpensets übertragen. Dieses bestimmt aus dem übergebenen Volumenstrom und dem 
Druckabfall der jeweiligen Pumpeneinheit den Wirkungsgrad aus einem zweidimensionalen 
Kennfeld und berechnet die mechanische Leistung an der Motorwelle. 
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Abbildung 39: Modellausschnitt des Rekuperationskon zepts 
Aus der Summe der mechanischen Pumpenleistungen an der Motorwelle und dem 
konstanten Wirkungsgrad der Asynchronmaschine wird die resultierende elektrische 
Leistung ermittelt wird. Laut Angabe des Kranherstellers kann für den Elektromotor ein 
Wirkungsgrad von 0,9 angenommen werden. 
5.3 Validierung des Simulationsmodells 
Modellfehler äußern sich bei der Energiesimulation hauptsächlich in einer verfälschten 
Leistung bzw. Energie zum Verrichten der vorliegenden Lastspiele. Mögliche Fehlerquellen 
können Ungenauigkeiten in den Modellparametern, wie höhere Reibung oder ungenaue 
Trägheiten sein. Außerdem können nichtlineare Vorgänge, welche aufgrund der Modellnatur 
nicht berücksichtigt werden, zu einer abweichenden Leistung führen.  
Ein möglicher Ansatz zur Fehlerminimierung ist der Abgleich von gemessener und 
simulierter Leistung aller Teilmodelle. Hierfür wäre die separate Messung aller 
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Antriebsleistungen in Verbindung mit den Kranbewegungen nötig. Für den modellierten Kran 
in Antwerpen, Belgien, war eine detaillierte Messung leider nicht durchführbar, da sich der 
Kran im Dauereinsatz befand und vom Kunden nicht freigestellt werden konnte. Die 
Gesamtleistung am Generator ist die einzige Messgröße, welche zur Validierung des 
Simulationsmodells genutzt werden kann.  
Aufgrund der überlagerten Kranbewegungen ist eine Validierung der einzelnen Teilmodelle 
anhand der Gesamtleistung nicht möglich. Daher kann nur die simulierte Gesamtleistung an 
die Messung angepasst werden. Zu diesem Zweck werden die gemessene, sowie die 
simulierte Gesamtleistung mit hydraulischem Originalsystem kumuliert und voneinander 
subtrahiert. Die Differenz wird durch Variation der Grundlast des HMK minimiert. Abbildung 
40 zeigt das Resultat des Leistungsabgleichs für die Simulation mit Lastspiel 1. 
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Abbildung 40: Vergleich von Messung und Simulation mit hydraulischem Originalsystem 
Die negativen Leistungen der Messung sind betragsmäßig stets größer als die der 
Simulation. In der Realität können also größere Energiemengen rekuperiert werden. Dies 
muss insbesondere bei der Auslegung des Speichers und der Leistungselektronik 
berücksichtigt werden. Im Gegensatz dazu liegt die positive Leistungsanforderung an den 
Generator in der Simulation stellenweise über den gemessenen Werten. Durch die 
Reduzierung der Grundlast werden beide Abweichungen im Mittel ausgeglichen.  
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5.4 Simulationsmatrix 
Um das Einsparpotential der Energierückgewinnung aus dem hydraulischen System 
evaluieren zu können, wird der Kran mit dem bestehenden Hydrauliksystem als Referenz 
genutzt. Der erreichbare Einspareffekt hängt im Wesentlichen davon ab, ob das gesamte 
Rekuperationspotential durch den Energiespeicher ausgeschöpft werden kann. In Abschnitt 
4.1 wurde erörtert, dass der im Prototyp implementierte Energiespeicher zur Aufnahme der 
gesamten rekuperierbaren Energie aus Hubwerk und Wippwerk nicht über die nötige 
Kapazität und Leistungsfähigkeit verfügt.  
Für die folgenden Simulationen werden daher verschieden Speichergrößen und 
Leistungsklassen definiert (siehe Tabelle 6). Der HMK mit hydraulischem Originalsystem 
wird in seiner gegenwärtigen Konfiguration mit sechs Doppelschichtkondensator-Modulen 
und ohne Energiespeicher simuliert. Die Maximalleistung von 180 kW zum Laden des 
Speichers wird durch die eingesetzte Leistungselektronik vorgegeben. Im Gegensatz dazu 
wird die Entladeleistung durch die Betriebsstrategie auf 100 kW begrenzt. 
Die Simulation des HMK mit rückspeisefähigem hydraulischem System wird mit denselben 
Speicherkonfigurationen durchgeführt. Zusätzlich wird noch eine Rechnung mit doppelter 
Speichergröße und erhöhter Maximalleistung zum Laden des Speichers durchgeführt.  
Tabelle 6: Simulationsmatrix 
hydraulisches System Anzahl der DSK-
Module 
maximale 
Ladeleistung [kW] 
maximale 
Entladeleistung [kW] 
Originalsystem 0 - - 
Rekuperationssystem 0 - - 
Originalsystem 6 -180 100 
Rekuperationssystem 6 -180 100 
Rekuperationssystem 12 -300 100 
Der Leistungskoordinator wird bei allen Simulationen mit einer Rekuperationsstrategie 
parametriert (siehe Abschnitt 2.1.3), welche die Entladeleistung des Speichers auf 100 kW 
limitiert. Außer bei der Rechnung mit 12 Modulen entspricht die Leistungsbegrenzung der 
des aufgebauten Prototyps. Die simulierten DSK-Module werden ohne 
Alterungserscheinungen, wie verringerte Kapazität und erhöhter Innenwiderstand, betrachtet. 
Mit den drei, in Abschnitt 2.1.1 definierten, Lastspielen und den fünf Systemkonfigurationen 
ergeben sich 15 Simulationsdurchläufe. 
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6 Ergebnisse 
Die Implementierung eines rückspeisefähigen hydraulischen Systems hat zum Ziel, die 
Energieeffizienz zu steigern und den Kraftstoffverbrauch zu senken. In diesem Kapitel 
werden die einzelnen verbrauchsenkenden Ursachen erörtert und dargestellt. Zunächst wird 
eine Bewertung des Rekuperationskonzepts anhand der Einspareffekte auf den 
Energieverbrauch durchgeführt. Danach werden die resultierenden Auswirkungen auf den 
Generatorsatz und die veränderten Anforderungen an den elektrischen Energiespeicher 
beschrieben. Das erreichbare Kraftstoffeinsparpotential infolge unterschiedlicher 
Speicherkonfigurationen wird am Ende dieses Kapitels vorgestellt. 
6.1 Auswahl eines repräsentativen Lastprofils 
Wie in Abschnitt 4.1 dargestellt, hängt das Rekuperationspotential beim Wippen stark vom 
Arbeitsradius des Krans ab. Lastspiele mit vornehmlich kleinen Arbeitsradien bieten daher 
nur ein geringfügiges Einsparpotential. Um eine ausführliche Darstellung der Ergebnisse zu 
ermöglichen, wird in diesem Abschnitt ein repräsentatives Lastspiel ausgewählt, anhand 
dessen die möglichen Einspareffekte durch das Rekuperationskonzept gut erkennbar sind. 
Zu diesem Zweck wird die relative Häufigkeitsverteilung der Ausladung in den vorliegenden 
Lastprofilen untersucht. Anhand der Ausladungsverteilung aller drei Lastprofile lässt 
Lastspiel 1 das größte Rekuperationspotential erwarten (Abbildung 41). 
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Abbildung 41: Relative Häufigkeiten der Ausladungen  in den vorliegenden Lastprofilen 
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Ein weiterer Indikator für das Rekuperationspotential ist die mechanische Leistung aus dem 
Produkt von Zylinderkraft und Kolbengeschwindigkeit. Die simulierten Leistungen aus allen 
Lastprofilen sind in Abbildung 42 gegenübergestellt. Ein Vergleich der negativen 
Leistungsflächen bestätigt die zuvor gemachte Prognose. Infolge der geringen Arbeitsradien 
wird bei den Lastspielen 2 und 3 nur ein geringer Energieumsatz verursacht. Deshalb 
werden im Folgenden die Einspareffekte basierend auf den Simulationen mit Lastspiel 1 
erörtert. 
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Abbildung 42: Vergleich der mechanischen Leistungen  am Wippzylinder aller vorliegenden 
Lastprofile 
Aufgrund der großen Abhängigkeit der rekuperierbarern Energie von der Ausladung, sowie 
der komplexen Kranbewegungen lassen sich allgemeine Aussagen zum Einsparpotential 
durch die Energierückgewinnung nur schwer vorhersagen. Die ermittelten Einspareffekte 
besitzen nur für die betrachteten Lastspiele Gültigkeit. Leider stellen diese lediglich einen 
zeitlich begrenzten Ausschnitt des Umschlagvorgangs an einem Schiff dar. Um eine 
gesicherte Aussage zum möglichen Einsparpotential für die Bewirtschaftung eines ganzen 
Schiffes zu erhalten, müsste zunächst ein entsprechendes Lastprofil aufgezeichnet werden. 
Der Aufwand zur Messung und Verarbeitung der resultierenden Datenmengen wäre 
allerdings erheblich. 
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6.2 Bewertung des Rekuperationskonzepts 
Zur Bewertung des Rekuperationskonzepts wird ein Vergleich mit dem bestehenden 
Hydrauliksystem durchgeführt. Dabei werden, neben den nötigen elektrischen Energien, 
auch die Wirkungsgrade und Verluste beider Systeme miteinander verglichen. Im 
betrachteten Lastspiel 1 treten keine Zugkräfte auf. Eine negative mechanische Leistung am 
Zylinder wird also nur beim Auswippen erzeugt. Entsprechend wird bei positiver 
mechanischer Leistung eingewippt. Das heißt, dass nur beim Auswippen Energie rekuperiert 
werden kann. 
Die elektrischen Antriebsleistungen des bestehenden Systems und des 
Rekuperationssystems sind zusammen mit der mechanischen Leistung am Wippzylinder in 
Abbildung 43 gegenübergestellt. An dieser Darstellung lassen sich die drei grundlegenden 
Einspareffekte durch das neue System beschreiben. 
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Abbildung 43: Elektrische Leistungsanforderung des Wippwerks 
Einerseits verfügt das Rekuperationssystem über einen deutlich besseren Wirkungsgrad, wie 
an der reduzierten Leistungsaufnahme beim Einwippen gut erkennbar ist. Dadurch sinkt der 
mechanische Energieverbrauch der Pumpen beim Einwippen um etwa 20 %. Zusätzlich 
entfällt die Leistungsaufnahme beim Auswippen, welche zum spannen der Stangenseite im 
bestehenden Hydrauliksystem erzeugt wurde. Der dritte Einspareffekt äußert sich in Form 
der Energierückspeisung in das elektrische System des HMK.  
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Durch einen Vergleich der kumulierten Antriebsleistungen lässt sich die erreichbare 
Energieeinsparung gegenüber dem Originalsystem ermitteln. Durch die zuvor genannten 
Einspareffekte ist mit dem Rekuperationskonzept eine Energieeinsparung von etwa 60% 
möglich. Dabei wird vorausgesetzt, dass die rückgespeiste Energie in einem Speicher 
gepuffert und vollständig vom Wippwerk wiederverwendet wird. 
Der bessere Wirkungsgrad des neuen Systems resultiert hauptsächlich aus den deutlich 
niedrigeren Verlusten bei der Energieübertragung zwischen Zylinder und Hydraulikpumpen. 
Beim Einwippen erzeugt das Proportionalventil im Originalsystem trotz vollständiger Öffnung 
einen Druckabfall bis zu 45 bar. Dies äußert sich in einer Verlustleistung von etwa 60 kW. 
Beim Auswippen muss zudem die rekuperierbare und die hydraulische Leistung der Pumpen 
über die Drossel in Wärme umgesetzt werden. Dies führt zu sehr hohen Verlustleistungen 
bis zu 160 kW im hydraulischen Kreislauf des Originalsystems. Die Verluste im 
hydraulischen Kreislauf beider Systeme sind in Abbildung 44 dargestellt. 
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Abbildung 44: Vergleich der Verluste im hydraulisch en Kreislauf 
Neben den Druckverlusten im hydraulischen Kreis führt auch die Energiewandlung durch die 
Hydraulikpumpen zu nennenswerten Verlusten. Hohe Volumenströme und moderate Drücke 
stellen den anzustrebenden Arbeitsbereich hinsichtlich eines guten Pumpenwirkungsgrades 
dar. Im Teillastbereich, besonders bei sehr niedrigem Pumpendruck, sinkt der 
Pumpenwirkungsgrad generell stark ab. Die summierten Pumpenverluste beider Systeme 
sind in Abbildung 45 gegenübergestellt.  
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Im Rekuperationssystem wird bei der Energiewandlung durch die Hydraulikpumpen eine 
größere Verlustleistung, als beim Originalsystem verursacht. Diese erhöhten 
Wandlungsverluste sind prinzipbedingt und können nicht als Nachteil gesehen werden. Sie 
begründen sich auf die etwas ungünstigeren Arbeitspunkte der Pumpen infolge des 
niedrigeren Druckniveaus. Im bestehenden Hydrauliksystem wird der höhere Druck 
vorrangig aufgrund höherer Verluste und der Differentialschaltung verursacht. 
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Abbildung 45: Verlustleistung der Hydraulikpumpen 
Alle Verlustleistungen führen zu einer Erwärmung des Druckmediums, welche durch ein 
aktives Kühlsystem ausgeglichen werden muss. Je größer die Verlustleistung in der 
hydraulischen Anlage, desto größer muss das Kühlsystem dimensioniert werden und umso 
größer ist der Energieverbrauch durch die aktive Kühlung. Im rückspeisefähigen System 
liegen die Gesamtverluste etwa 60 % unter denen des Originalsystems, wodurch sich der 
nötige Kühlungsaufwand erheblich reduziert. 
Anhand der kumulierten Nutz- und Verlustleistungen lässt sich der energetische 
Wirkungsgrad bestimmen. Dieser wird aus dem Verhältnis von genutzter Energie zu 
eingesetzter Energie gebildet. Mit Hilfe des Wirkungsgrads einer technischen Anlage kann 
die Qualität der technischen Umsetzung des zugrunde liegenden Prozesses beurteilt 
werden. Die Definition eines Wirkungsgrades ist allerdings nur möglich, wenn bei dem 
Prozess eine Nutzleistung produziert wird. 
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Im betrachteten Lastspiel 1 wird beim Auswippen stets mechanische Leistung am 
Wippzylinder zurückgespeist. Da das bestehende Hydrauliksystem nicht rückspeisefähig ist, 
wird beim Auswippen sämtliche Leistung an der Drossel in Wärme umgesetzt. In diesem Fall 
kann kein Wirkungsgrad definiert werden.  
Die Verluste in den einzelnen Teilsystemen spiegeln sich in den Wirkungsgraden wieder 
(Tabelle 7). Beim Einwippen beträgt der durchschnittliche Wirkungsgrad im hydraulischen 
Kreislauf des Rekuperationssystems 0,75 und liegt damit 34 % über dem des 
Originalsystems. Wegen des höheren Druckniveau, aufgrund der Differentialschaltung und 
den höheren Druckverlusten, verfügt das Originalsystem über einen besseren 
Pumpenwirkungsgrad. Der Systemwirkungsgrad des Rekuperationssystems beim Einwippen 
liegt mit 0,56, aufgrund der geringeren Gesamtverluste, dennoch etwa 20 % über dem des 
Originalsystems. 
Tabelle 7: Vergleich der energetischen Wirkungsgrad e des hydraulischen Originalsystem und 
des Rekuperationssystems 
 Wirkungs-
grad Wipp-
zylinder 
Wirkungsgrad 
hydraulischer Kreis 
Pumpenwirkungsgrad Systemwirkungsgrad 
Hydraulisches 
System 
 original neu original neu original neu 
einwippen 
(motorisch) 
0,95 0,56 0,75 0,85 0,79 0,45 0,56 
auswippen 
(Rekuperation) 
0,95 0,00 0,78 0,00 0,69 0,00 0,51 
6.3 Auswirkungen auf das elektrische Netz des HMK 
Durch den geringeren Energieverbrauch und den verbesserten Systemwirkungsgrad wird der 
Generatorsatz deutlich weniger belastet. Die Gesamtleistungen des HMK mit Original- und 
mit Rekuperationssystem sind in Abbildung 46 gegenübergestellt. Zusätzlich ist die Differenz 
beider Leistungen eingetragen, welche die Verringerung der maximal benötigten 
Generatorleistung bzw. die Erhöhung der Rückspeiseleistung aufzeigt.  
Infolge des neuen hydraulischen Systems ist eine Reduzierung der maximalen 
Leistungsanforderung an den Generatorsatz bis zu 80 kW möglich. Neben der reduzierten 
Maximalleistung trägt auch der Wegfall der Leistungsaufnahme des Wippwerks beim 
Auswippen zu einer Verringerung der mittleren mechanischen Leistungsanforderung an den 
Dieselmotor um 13,6 % auf 145,6 kW bei. 
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Abbildung 46: Vergleich der elektrischen Gesamtleis tung aller Antriebe 
Laufen alle drei Hauptantriebe mit hoher Leistung, kann die verfügbare Maximalleistung des 
Dieselmotor-Generator-Satzes unzureichend werden. In diesem Fall werden die Drehzahl 
des Hubwerks und damit die Leistungsfähigkeit des HMK verringert. Mit der Reduzierung der 
Spitzenleistungen durch das Rekuperationssystem kann die Leistungsbegrenzung des 
Hubwerks deutlich nach oben verschoben werden. Außerdem begünstigt die niedrigere 
maximale und mittlere Leistungsanforderung an den Dieselmotor-Generator-Satz ein 
Downsizing des Dieselmotors. Der Kraftstoffverbrauch kann damit nochmals erheblich 
reduziert werden. 
Für die Dimensionierung des Energiespeichers sind die negativen Leistungen und Energien 
von entscheidender Bedeutung. Durch die Energierückgewinnung aus dem hydraulischen 
System erhöht sich die maximal rekuperierbare Energie während eines Zyklus auf über 
900 Wh, bei Leistungen bis zu 250 kW. Das gegenwärtige Speichersystem kann eine 
maximale Rekuperationsenergie von 519 Wh mit einer Maximalleistung von 180 kW 
aufnehmen. Bei der Dimensionierung des Energiespeichers und der Leistungselektronik ist 
allerdings darauf zu achten, dass die rekuperierbare Energie aus dem Wippwerk mit 
zunehmender Ausladung stark ansteigt. Die ermittelten Werte müssen daher als 
Mindestanforderung für das Speichersystem angesehen werden. 
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6.4 Erreichbares Kraftstoffeinsparpotential 
Auch ohne die Verwendung eines Energiespeichers kann durch das hydraulische 
Rekuperationskonzept ein signifikantes Einsparpotential an Dieselkraftstoff erreicht werden. 
Die Simulation beider hydraulischer Systeme auf einem HMK ohne Energiespeicher zeigt 
eine Verbrauchssenkung von 10 % durch den Einsatz des rückspeisefähigen 
Hydrauliksystems. Dies entspricht einer Kraftstoffeinsparung von 5,1 l/h. Durch den 
verringerten Energiebedarf des neuen Hydrauliksystems und die zusätzliche 
Energierückspeisung steigt die im Bremswiderstand dissipierte Energie um mehr als das 
Doppelte. 
Bei einem Vergleich beider Systeme auf einem HMK mit sechs DSK-Modulen steigt der 
erreichbare Einspareffekt auf 15 % bzw. 7,5 l/h an. Allerdings gehen noch 15 % der 
anfänglich dissipierten Energie im Bremswiderstand ungenutzt verloren. Mit der doppelten 
Anzahl von DSK-Modulen lassen sich gegenüber dem HMK mit hydraulischem 
Originalsystem und sechs Modulen bis zu 18 % bzw. 8,6 l/h Dieselkraftstoff einsparen (siehe 
Tabelle 8). Eine Übersicht des absoluten und relativen Kraftstoffverbrauchs aller 
Simulationsreihen ist in Tabelle 10, im Anhang dieser Arbeit zu finden. 
Tabelle 8: absoluter und relativer Kraftstoffverbra uch aus einer Simulation mit Lastspiel 1 
Hydraulisches System Anzahl der DSK-
Module 
absoluter 
Kraftstoffverbrauch 
[l/h] 
relativer 
Kraftstoffverbrauch [-] 
Originalsystem 0 51,4 1,00 
Rekuperationssystem 0 46,3 0,90 
Originalsystem 6 48,7 1,00 
Rekuperationssystem 6 41,2 0,85 
Rekuperationssystem 12 40,1 0,82 
Die Verdopplung der Speicherkapazität erscheint wegen des unwesentlich höheren 
Einsparpotentials nicht gerechtfertigt. Allerdings muss beachtet werden, dass im zugrunde 
liegenden Lastspiel 1 höchstens mittlere Arbeitsradien auftreten (Abschnitt 6.1). Bei 
zunehmender Ausladung steigt das vorhandene Rekuperationspotential jedoch stark an. 
Außerdem wurde in Abschnitt 5.3 darauf hingewiesen, dass die rekuperierbare 
Gesamtenergie in der Simulation deutlich geringer als in der Realität ist. Daher werden die 
realen Anforderungen an den Energiespeicher in jedem Fall die Simulierten übersteigen. 
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7 Zusammenfassung und Ausblick 
Durch striktere Emissionsrichtlinien und steigende Kraftstoffpreise rückt die Optimierung der 
Energieeffizienz mobiler Arbeitsmaschinen zunehmend in den Fokus der Entwicklung. In 
diesem Zusammenhang wurde in der Vergangenheit von der Firma Gottwald Port 
Technology GmbH in Zusammenarbeit mit der TU Dresden der Einsatz von 
Doppelschichtkondensatoren auf einem Hafenmobilkran untersucht und umgesetzt. Mit dem 
entwickelten hybriden Antriebsstrang kann die Energierückgewinnung beim Senken der Last 
und beim Abbremsen von Trägheiten verbessert werden. Zur Ermittlung des erreichbaren 
Einsparpotentials wurde ein energieflussbasiertes Simulationsmodell von HMK und 
Energiespeicher erstellt. Anhand vorliegender Lastprofile wurden Simulationen mit 
unterschiedlichen Speicherkonfigurationen und Betriebsstrategien durchgeführt. 
Neben dem elektrischen Hub- und Drehwerk verfügt der Kran über ein hydraulisches 
Wippwerk, welches bislang nicht rückspeisefähig ist. Als weiterer Schritt zur 
Effizienzsteigerung beschäftigt sich diese Arbeit mit der Energierückgewinnung aus dem 
hydraulischen Kreislauf des HMK. Ziel ist die Identifikation eines rekuperationsfähigen 
Hydraulikkonzepts und die Untersuchung des dadurch erreichbaren Einsparpotentials am 
Beispiel eines GHMK 6407. Dafür soll eine Energiesimulation unter Nutzung von Teilen des 
bestehenden Simulationsmodells erfolgen. 
Zunächst wurden die Funktionsweise des Wippwerks in Verbindung mit der bestehenden 
hydraulischen Anlage und der grundlegende Energiefluss bei der Bewegung des 
Wippzylinders erörtert. Dabei hat sich gezeigt, dass eine Energierückgewinnung mit dem 
jetzigen Hydrauliksystem nicht möglich ist. Um die Leistung infolge eines vorgegebenen 
Lastspiels ermitteln und in der Energiesimulation darstellen zu können, wurde die Kinematik 
und Kinetik des Wippwerks abgebildet. 
Die Auswahl eines geeigneten hydraulischen Konzepts zur Energierückgewinnung hängt 
wesentlich von der Art des Energiespeichers ab. Als Alternative zum bestehenden 
Speicherkonzept mit Doppelschichtkondensatoren wurden hydraulische Druckspeicher in 
Betracht gezogen. Wegen des geringeren Platzbedarfs und der geringen Wandlungsverluste 
hat sich der DSK als geeigneter Speicher herausgestellt. Anhand einer 
Entscheidungsanalyse wurden aus einem Katalog verschiedener Konzepte drei 
Lösungsmöglichkeiten ausgewählt und bewertet. Aufgrund der kostenseitigen Vorteile fiel die 
Wahl auf das Konzept eines geschlossenen hydraulischen Kreislaufs mit Verstellpumpen 
und einem drehzahlfestem Antrieb. 
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Zur Ermittlung des erreichbaren Einspareffekts auf den Kraftstoffverbrauch wurde ein 
Simulationsmodell des Rekuperationskonzepts in Matlab/Simulink aufgebaut. Dafür erfolgte 
die Identifikation und Modellierung sämtlicher Verluste auf Basis des Originalsystems. 
Aufgrund unzureichender Messdaten konnte lediglich eine Validierung des Gesamtmodells 
durch Abgleich der simulierten und gemessenen Gesamtleistung durchgeführt werden. 
Mit der Nutzung sämtlicher rückgespeister Energie aus dem hydraulischen System kann der 
Netto-Energieverbrauch des Wippwerks gegenüber dem Originalsystem bis zu 60 % gesenkt 
werden. Bereits ohne die Verwendung eines Energiespeichers wird infolge des verbesserten 
Wirkungsgrads durch das neue Hydrauliksystem die maximale Leistungsanforderung an den 
Generatorsatz bis zu 80 kW reduziert und eine Kraftstoffeinsparung bis zu 10 % erreicht. 
Betrachtet man einen HMK mit sechs DSK-Modulen, so steigt der mögliche Einspareffekt auf 
15 % gegenüber dem Originalsystem. Dies entspricht einer Reduzierung des 
Kraftstoffverbrauchs um 5,7 l/h. Um die gesamte rückgespeiste Energie zu rekuperieren, 
bedarf es eines größeren Speichers. Mit einer Verdopplung der Modulzahl wird die gesamte 
Energie rekuperiert und die Kraftstoffersparnis gegenüber dem Originalsystem mit sechs 
DSK-Modulen auf 18 % erhöht. 
In dieser Arbeit wurden die Einsparpotentiale durch ein hydraulisches Rekuperationskonzept 
und die Anforderungen an den Energiespeicher anhand vorgegebener Lastprofile ermittelt. 
Bei der Dimensionierung des Speichers muss beachtet werden, dass in den vorliegenden 
Lastspielen höchstens mittlere Arbeitsradien auftreten. Bei größeren Ausladungen steigt 
jedoch das Rekuperationspotential aus dem Wippwerk überproportional an. Um die optimale 
Speichergröße für jeden HMK zu ermitteln, kann die Simulation mit einem Querschnitt aller 
typischen Lastprofile durchgeführt werden. 
Außerdem ist das Simulationsmodell nicht auf GHMK der Baureihe 6 beschränkt. Durch 
Änderung der Modellparameter kann eine Anpassung auf andere Baureihen durchgeführt 
werden. Beispielsweise können damit auch Vierseil-Greifer für den Schüttguteinsatz 
hinsichtlich des möglichen Einsparpotentials durch das hydraulische Rekuperationskonzept 
untersucht werden.  
Durch ein Downsizing des Verbrennungsmotors können weitere Einsparpotentiale am 
Kraftstoffverbrauch ausgeschöpft werden. Das Simulationsmodell bietet die Möglichkeit, die 
Auswirkungen unterschiedlicher Speicherkonfigurationen zu untersuchen und im Hinblick auf 
den betrachteten Verbrennungsmotor eine optimale Betriebsstrategie zu entwickeln. 
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10 Anhang 
Tabelle 9: Darstellung der vollständigen Entscheidu ngstabelle 
    Offener Kreis mit 
drehzahlfestem 
Antrieb und 
Verstellpumpen 
Geschlossener Kreis 
mit drehzahlfestem 
Antrieb und 
Verstellpumpen 
Offener Kreis mit 
drehzahlvariablem 
Antrieb und 
Konstantpumpe 
Wunsch Gew.   W GW   W GW   W GW 
niedriger 
Systempreis der 
Gesamthydraulik 
und Elektrik 
10  0 0  10 100  3 30 
hoher 
Einspareffekt 
10  10 100  10 100  10 100 
maximale 
Wippgeschwindig-
keit auch bei 50 
Hz Betrieb möglich 
4 -8% 6 24 -8% 6 24  10 40 
kleiner Bauraum 4  10 40  9 36  2 8 
geringe 
Nachrüstkosten 
3 unklar   0 unklar   0 unklar   0 
niedrige 
Entwicklungskoste
n 
2 unklar   0 unklar   0 unklar   0 
geringe 
Komplexität IBN, 
Fehlersuche und 
Wartung 
2  10 20  10 20 Druck-
regelung 
2 4 
Rekuperation beim 
Einwippen unter 
Zug möglich 
1  10 10  10 10  10 10 
Summe:       194     290     192 
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dl _z/dt [m/s]
2
F_Zylinder [N]
1
Übersetzung Lastmoment
u[1] / ( u[2]*cos(u[7])+u[3]*sin(u[7]) )
Übersetzung Auslegermoment
1 / ( u[2]*cos(u[7])+u[3]*sin(u[7]) )
l4
l4
l3
l3
Zeitableitungen 
geglättet 1
x
dx/dt
d²x/dt²
Wippen Last
u[10 ]*u[2]*(sin(u[5])-2*sin(u[6])-sin(u[7]))
Wippen Ausleger
Input F [N]
To Workspace6
F_zyl_L_heb
To Workspace5
F_zyl_L_wipp
To Workspace4
F_zyl_L_stat
To Workspace3
F_zyl_A_dreh
To Workspace2
F_zyl_A_wipp
To Workspace
F_zyl_A_stat
Terminator
Schwerpunkt
Ersatzkraft [m]
J_ges
Product 2
Product 1
Massenträgheitsmoment
Ausleger [kgm²]
x_AF
Massenkraft Heben
u[12 ]*u[2]*(sin(u[5])-2*sin(u[6])-sin(u[7]))
Goto 7
[v_Seil ]
Goto 6
[d2A]
Goto 5
[dA]
Goto 4
[kinematik ]
Goto 3
[w_DW]
Goto 2
[g]
Goto 1
[m]
Goto
[A]
Gewichtskraft Last
u[1]*u[2]*(sin(u[5])-2*sin(u[6])-sin(u[7]))
Gewichtskraft Ausleger
sin(u[5])*u[11]*u[1]
Geometrieberechnung
Ausladung [m]
alpha1 [rad]
alpha2 [rad]
alpha3 [rad]
alpha7 [rad]
lz [m]
d²h/dt² [m/s²]
From 9
[kinematik ]
From 8
[w_DW]
From 7
[kinematik ]
From 6
[w_DW]
From 5
[kinematik ]
From 4
[d2A]
From 3
[A]
From 2
[g]
From 13
[v_Seil ]
From 10
[g]
From 1
[m]
From
[A]
Ersatzkraft
Auslegereigengewicht [N]
xm
Drehen Ausleger
u[4]^2*cos(u[5])*( sin(u[5])*u[2] + u[3]*u[1] )
Derivative
du /dt
Constant
9.81
Auslegerlaenge
l_A
Add2
Add 1
Add
v_Seil [m/s]
6
w_DW [rad /s]
5
Last [kg]
4
d²A/dt² [m/s]
3
dA/dt [m/s]
2
A [m]
1
11
11
5-10
4
4
3
3
2
1
5-10
4
3
2
1
1
2
3
5-10
 
Abbildung 47: Simulationsmodell des Kranauslegers 
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Tabelle 10: absoluter und relativer Kraftstoffverbr auch aller Simulationsreihen 
Hydraulisches System Anzahl der 
DSK-Module 
Lastspiel absoluter 
Kraftstoffverbrauch 
[l/h] 
relativer 
Kraftstoffverbrauch 
[-] 
1 51,4 1,00 
2 41,5 1,00 
Originalsystem 0 
3 42,2 1,00 
1 48,7 0,90 
2 39 0,95 
Rekuperationssystem 0 
3 39,2 0,96 
1 46,3 1,00 
2 39,2 1,00 
Originalsystem 6 
3 40,6 1,00 
1 41,2 0,85 
2 36,5 0,94 
Rekuperationssystem 6 
3 37,4 0,95 
1 40,1 0,82 
2 36,3 0,93 
Rekuperationssystem 12 
3 36,9 0,94 
 
